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1 Einleitung, Zielsetzung
Die Gasturbine, genauer gesagt die Gasturbinen-Anlage, wird erst seit Ende des
2. Weltkrieges als Antriebsaggregat fu¨r Flugzeuge wie auch fu¨r Generatoren von
Kraftwerken eingesetzt. Vielen nicht bekannt ist die Tatsache, dass die Erﬁndung
schon in der zweiten Ha¨lfte des 19. Jahrhunderts gemacht wurde.
Die ”Feuerturbine” von Franz Stolze datiert aus dem Jahr 1873 [15] und das britische
Patent 6735 von Charles Parsons von 1884, welches u. A. auch die Vereinigung von
Verdichter und Turbine mit interner Verbrennung von O¨l oder Gas vorschlug.
Derselbe Franz Stolze, dem seine erste Patentanmeldung abgelehnt wurde, bekam
1897 schließlich doch sein Patent u¨ber eine ”Heißluftmaschine” und ließ diese Ma-












Bild 1.1: La¨ngsschnitt durch Verdichter und Turbine der Anlage ”Weißensee” [15]
Es waren aber noch sehr viele Verbesserungen notwendig, um so leistungsfa¨hige
Kraftwerke mit den heutigen, modernen Gasturbinen zu erhalten (Bild 1.2). Sie
scheinen technisch ausgereift zu sein mit hohem Wirkungsgrad, großer Zuverla¨ssig-








Bild 1.2: Ansicht einer Gasturbinen-Anlage aus dem Jahr 2000 [31]
Unter dem Einﬂuss der Liberalisierung und Deregulierung der Energiema¨rkte muss
der wirtschaftliche Nutzen fu¨r die Kraftwerksbetreiber weiter gesteigert werden. Als
Folge dieser Entwicklung mu¨ssen die Stromproduktion der Kraftwerke erho¨ht, die
Lebensdauer verla¨ngert und die Erzeugungskosten gesenkt werden. So gibt es große
Bestrebungen, die Wirtschaftlichkeit der Gasturbinen- und kombinierten Gas- und
Dampfturbinen-Anlagen (GuD) durch weitere Verbesserungen zu erho¨hen.
Um die angestrebten Anlagenwirkungsgrade zu erreichen, mu¨ssen die Arbeitspara-
meter, wie Temperaturen und Dru¨cke im Gas- wie auch im Dampfturbinenprozess,
weiter gesteigert werden. Fu¨r die Gasturbine bedeutet dies, neben der Entwick-
lung neuer Schaufelwerkstoﬀe zur Erho¨hung der Materialtemperaturen, die Ver-
wirklichung fortschrittlicher Ku¨hltechnologien wie auch Verbesserungen in der Pro-
zessfu¨hrung.
Den gro¨ßten Beitrag zur weiteren Steigerung der Gasturbinen-Eintrittstemperaturen
liefern ohne Frage eﬀektive und Ku¨hlﬂuid sparende Ku¨hltechniken sowie neuartige
Wa¨rmeda¨mmschichten.
Stand der Technik ist heute die Luftku¨hlung der Heißgaspfade in Brennkammer und
Turbine. Doch gibt es derzeit eine große Breite von Modellen zur Verbesserung des
Gasturbinen-Prozesses.
Ein Forschungsbereich zur Verwirklichung einer rationellen und wirksamen Verwen-
dung von Ku¨hlluft ist die Entwicklung der Eﬀusionsku¨hlung fu¨r die Brennkammer
und die Beschaufelung [12]. Diese Komponenten ko¨nnen jedoch erst in Kombi-
Kraftwerken der u¨berna¨chsten Generation, d. h. in etwa 25 Jahren, eingesetzt wer-
den, dann scha¨tzungweise mit Gesamtwirkungsgraden von 65 %.
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1 Einleitung, Zielsetzung
Erfolg versprechend scheinen ebenfalls die Fremdku¨hlung der Turbinenbeschaufelung
und die Zwischenverbrennung innerhalb der Turbine zu sein. Das sind Ansa¨tze, die
in der vorliegenden Arbeit untersucht werden.
Der Verdichter einer modernen Gasturbinen-Anlage beno¨tigt etwa 50 % der Turbi-
nenleistung.Rd. 20 % der verdichteten Luft muss zur Ku¨hlung der heißgasfu¨hrenden
Bauteile zur Verfu¨gung gestellt werden. Eine eﬀektive und Verdichterarbeit sparende
Alternative zur Luftku¨hlung ist die Fremdku¨hlung der Turbinenbeschaufelung mit
den Ku¨hlmedien Dampf und Wasser. Die Einsparung von Verdichterku¨hlluft fu¨hrt zu
einer Steigerung der Gasturbinenleistung und erho¨ht folglich den Gesamtwirkungs-
grad der Anlage. Gleichzeitig verringern die gro¨ßere speziﬁsche Wa¨rmekapazita¨t von
Dampf bzw. Wasser und die niedrigeren Temperaturen im Vergleich zur Ku¨hlluft die
beno¨tigte Ku¨hlﬂuidmenge erheblich.
Die Nutzung der großen Verdampfungsenthalpie von Wasser zur Ku¨hlung der Ga-
sturbinenschaufeln stellt eine weitergehende Modiﬁkation dar. Gleichwohl bedarf die
Zufuhr von Wasser konstruktiver Vera¨nderungen der Beschaufelungen, um die Tem-
peraturspannungen in der Schaufelwand zu beherrschen.
In geschlossener Ausfu¨hrung bietet sich die Fremdku¨hlung insbesondere in Kombi-
Kraftwerken an, mit Auskopplung des Ku¨hlﬂuids aus dem Dampfkreislauf und Ent-
spannung des Ku¨hldampfes in der Dampfturbine.
Eine weitere Maßnahme zur Verbesserung des Gasturbinen-Prozesses ist die zusa¨tz-
liche Energiezufuhr durch die Zwischenverbrennung innerhalb der Turbine.
Nach der Entspannung der Verbrennungsgase wird in der Turbine zusa¨tzlich Brenn-
stoﬀ zugefu¨hrt. Dieser reagiert nach seiner Mischung mit dem heißen, sauerstoﬀhal-
tigen Verbrennungsgas schnell und hebt dadurch die Heißgastemperatur wieder an.
Neben der Energiezufuhr nach der ersten Stufe ist auch eine weitere Brennstoﬀzufuhr
nach der zweiten Stufe sinnvoll. Dies fu¨hrt zu einer Steigerung der Turbinenleistung
und somit des Anlagenwirkungsgrades.
Jede Variation des Gasturbinen-Prozesses wird hinsichtlich ihrer Realisierbarkeit
und ihrer optimalen Einbindung in einen GuD-Prozess untersucht. Restriktionen, die
sich aus den Konzepten ergeben, werden dargelegt und Lo¨sungsmo¨glichkeiten fu¨r die
technische Umsetzung in der Komponente und dem Prozess aufgezeigt. Aus diesem
Grund wird bei der Fremdku¨hlung ebenfalls die technisch einfacher auszufu¨hrende
Schaltung mit Luftku¨hlung des Rotors untersucht.
Die Berechnungen werden fu¨r ein Gasturbinen-Kraftwerk wie auch fu¨r ein Gas-
und Dampfturbinen-Kraftwerk durchgefu¨hrt. Zur Berechnung der innovativen Kraft-
werkskonzepte werden Modelle entwickelt, welche die thermodynamischen und ener-
getischen Zusammenha¨nge mit angemessener Genauigkeit simulieren. Das Rechen-
modell wird anhand von Auslegungs- und Messwerten der Referenzanlage mit Luft-
ku¨hlung der Turbine validiert. Zur Bewertung der innovativen Kraftwerkskonzepte
wird jeweils das Potenzial zur weiteren Wirkungsgrad- und Leistungssteigerung im




Neben der energetischen Bewertung der Kraftwerke ist die Abscha¨tzung der Wirt-
schaftlichkeit der einzelnen Variationen ein wesentlicher Schwerpunkt dieser Arbeit.
Nur eine o¨konomische Verbesserung ist der ausschlaggebende Faktor fu¨r die Ent-
scheidung, die innovativen Anlagenkonzepte weiter zu verfolgen und spa¨ter zu er-
richten.
Als Vergleichsgro¨ßen werden sowohl die speziﬁschen Investitionskosten als auch die
speziﬁschen Stromgestehungskosten herangezogen.
Neben den Investitionskosten der Komponenten im Gasturbinen- und Dampfturbi-
nenteil werden die Kosten der Gasturbinenku¨hlung separat erfasst. Hierfu¨r werden
Ansa¨tze fu¨r die Konvektionsku¨hlung, Filmku¨hlung und Beschichtung formuliert. Je
nach Modiﬁkation ﬂießen die Kosten der zusa¨tzlich erforderlichen Komponenten und
Stoﬀstro¨me ein.
Die Berechnung der speziﬁschen Stromgestehungskosten erfolgt fu¨r drei speziﬁsche
Brennstoﬀpreise und verschiede Jahresvollastzeiten (Grundlast, Mittellast, Spitzen-
last) unter Beru¨cksichtigung von Startvorga¨ngen und Teillastbetrieb.
Datenbasis der Wirtschaftlichkeitsberechnung sind die Investitionskosten der Refe-
renzkomponenten der Gasturbinenhersteller. Die Bewertung der Wirtschaftlichkeit
der Kraftwerkskonzepte erfolgt im Vergleich zu den Ergebnissen der Referenzkraft-
werke mit Luftku¨hlung der Turbine.
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Gasturbinen-Kraftwerke der neuen Generation erfu¨llen die Anforderungen nach ho-
hen Wirkungsgraden, niedrigen Emissionen, hoher Verfu¨gbarkeit, langer Lebens-
dauer, kurzen Bauzeiten sowie niedrigen Investitionskosten und dies fu¨hrt zu einer
wirtschaftlichen Stromerzeugung.
2.1 Gasturbinen-Anlage
Die Zunahme der Einheitsleistung und des Wirkungsgrades erfolgt bei dem Gasturbi-
nenprozess u¨ber die Erho¨hung des Massenstromes, der Turbinen-Eintrittstemperatur
und des zugeho¨rigen Druckverha¨ltnisses. Dies fu¨hrt zur Entwicklung hocheﬃzienter
Gasturbinen mit immer ho¨heren Leistungsdichten.
Vorraussetzung hierfu¨r war die massive Erho¨hung der Feuerungstemperatur und die
entsprechende Ku¨hlung der Heißgaspfadkomponenten. Die Ku¨hlung der Heißgaspfa-
de mit Ku¨hlluft aus dem Verdichter brachte den entscheidenden Technologiesprung
zu ho¨heren Turbinen-Eintrittstemperaturen und damit Wirkungsgraden von u¨ber
38 %, die in Zukunft auf bis zu 40 % gesteigert werden sollen.
Kompakte Verdichter mit kurzen Baula¨ngen und geringen Stufenzahlen erfordern
hohe Stufendruckverha¨ltnisse (Bild 2.1) [25]. Um große Massenstro¨me und hohe
Stufendruckverha¨ltnisse zu verwirklichen, sind aber hohe Umfangs- und Stro¨mungs-




Bild 2.1: Axialschnitt durch den Verdichter einer Gasturbinen-Anlage [25]
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Bei der Auslegung der Beschaufelung von Flugtriebwerken ist das wesentliche Ziel ein
minimales Gewicht. Um dies zu erreichen, mu¨ssen die Stufenzahlen mo¨glichst nied-
rig und somit die Stufendruckverha¨ltnisse hoch sein. Die große Umlenkung fu¨hrt zu
Stro¨mungsablo¨sungen an den Schaufeln und damit zu einem niedrigen Gesamtwir-
kungsgrad. Im Gegensatz dazu werden die Beschaufelungen der stationa¨ren Gastur-
binen auf mo¨glichst hohe Wirkungsgrade ausgelegt. Um diese zu erzielen, werden in
fortschrittlichen Gasturbinen Schaufelproﬁle mit mo¨glichst kleinen Verlustzonen an
Nabe und Geha¨use eingesetzt sowie geringen Stro¨mungsablo¨sungen in einem weiten
Betriebsbereich.
Um das Anfahren der Gasturbinen-Anlage zu erleichtern, ist der Verdichter derzei-
teiger Gasturbinen mit einem Vorleitrad ausgestattet, das zu Beginn des Anfahr-
vorganges geschlossen ist. Zur Erweiterung des Betriebsbereiches der Gasturbinen
ist der Verdichter zusa¨tzlich mit einem oder mehreren verstellbaren Leitreihen ver-
sehen. Damit kann bei Leistungsabsenkung der Massenstrom verringert und die fu¨r
den Gesamtwirkungsgrad entscheidende Turbinen-Eintrittstemperatur auch im Teil-
lastbetrieb weitgehend konstant gehalten werden.
In modernen Hochtemperatur-Gasturbinen werden u¨berwiegend NOx-arme Vor-
mischverbrennungssysteme eingesetzt, die ha¨uﬁg in einer Ringbrennkammer-Konﬁ-
guration angeordnet sind. Durch die Ringbrennkammer wird die zu ku¨hlende Geha¨u-




Bild 2.2: Anordnung der Gasturbinenbrenner in einer Ringbrennkammer [31]
Die Ringbrennkammer verfu¨gt u¨ber eine hohe Anzahl von Einzelbrennern, die eine
durchgehende Ringﬂamme bilden. Folglich vermindert sich die Ausbildung heißer
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und kalter Zonen, welche typisch sind fu¨r Verbrennungsysteme mit ringfo¨rmig an-
gebrachten Topfbrennkammern. Im Vergleich zu Silobrennkammern ist jedoch die
Stro¨mungsgeschwindigkeit hoch und der Stro¨mungsweg zur Ausmischung heißer
und kalter Zonen gering. Es muss daher darauf geachtet werden, dass eine relativ
gleichfo¨rmige Gastemperatur u¨ber dem Querschnitt am Turbineneintritt entsteht.
Daru¨ber hinaus haftet der Ringbrennkammer der Nachteil an, dass es u¨ber dem
Querschnitt z. B. zu Querzu¨ndungen oder zu Querlo¨schungen kommen kann.
Bei hochentwickelten Brennern werden die zula¨ssigen NOx-Emissionen bei Erdgas-
betrieb ohne Wasser- oder Dampfeindu¨sung in die Brennkammer unterschritten.
Durch eine niedrige Flammentemperatur, Stufenverbrennung und kurze Verweilzei-
ten kann die Entstehung von Stickoxiden in der Flamme vermindert werden. Auf
Grund der Entwicklung fortschrittlicher Ku¨hltechnologien und temperaturbesta¨ndi-
gerer Werkstoﬀe konnte die Turbinen-Eintrittstemperatur weiter erho¨ht werden,
doch begrenzt die Bildung von thermischem NOx die Turbinen-Eintrittstemperatur
auf 1700 ◦C.
Ha¨uﬁg wird neben Erdgas auch leichtes Heizo¨l als Brennstoﬀ eingesetzt, in Ausnah-
mefa¨llen auch beliebige Gase, Schwero¨l oder Naphta.
Fu¨r fortschrittliche Gasturbinen sind hohe aerodynamische Wirkungsgrade der Be-
schaufelung von entscheidender Bedeutung. Daher sind die Formgebung der Schau-
felproﬁle der Turbinengitter sowie die Gestaltung der Radialspiele außerordentlich
wichtig. Die dreidimensionale Auslegung der Schaufelproﬁle aller Stufen beruht auf
Computerberechnungen. Es wird eine auch lokal ablo¨sungsfreie Stro¨mung mit verrin-
gerten Sekunda¨rverlusten an Schaufelfuß und -spitze angestrebt. Tatsa¨chlich lassen
sich in den Rechencodes lokale Ablo¨sungen oft nicht richtig vorausberechnen. Ha¨uﬁg
werden in allen Stufen freistehende Schaufeln verwendet, um Spannungen herabzu-
setzen und die Leistungsfa¨higkeit zu steigern (Bild 2.3).
LaufschaufelLeitschaufel
Bild 2.3: Axialschnitt durch die Turbine einer Gasturbinen-Anlage [25]
Ferner ist die genaue Kenntnis der Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzienten an den Schaufelo-
berﬂa¨chen zur Auslegung der Schaufelku¨hlung zwingend erforderlich. Bei der Schau-
felku¨hlung geht es insbesondere darum, den Ku¨hlluftaufwand zu reduzieren. Entspre-
chend dem Druckniveaus in den Turbinenstufen wird die Ku¨hlluft dem Verdichter bei
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verschiedenen Druck- und Temperaturstufen entnommen. Die Konvektionsku¨hlung
mit Querrippen an der Innenwand, die Prallku¨hlung mit minimalem Druckverlust
sowie die Filmku¨hlung sind Stand der Technik in der Turbine (Bild 2.4) [1]. Bei der
Filmku¨hlung ist eine mo¨glichst hohe Wirksamkeit des Ku¨hlﬁlms ausschlaggebend.
Diese ha¨ngt u. a. vom Zustand der Ku¨hlluft, von der Außenstro¨mung, der Anord-
nung der Ausstro¨mo¨ﬀnungen, der Ausfu¨hrung der Filmku¨hlbohrungen sowie vom
Austrittswinkel des Ku¨hlﬁlms ab.
Bild 2.4: Filmgeku¨hlte Schaufel der ersten Gasturbinen-Laufreihe [1]
Die Gasturbinen-Laufschaufeln sind erheblichen Zentrifugalkra¨ften sowie geringen
Biegemomenten auf Grund von Gaskra¨ften ausgesetzt. Daneben treten bei geku¨hlten
Schaufeln Wa¨rmespannungen auf. Insbesondere bei transienten Betriebszusta¨nden,
d. h. beim An- und Abfahren aber auch bei Lastwechseln, fu¨hren die Wa¨rmespan-
nungen zur Ermu¨dung des Werkstoﬀes.
Die Entwicklung neuer Werkstoﬀe fu¨r Gasturbinenschaufeln haben maßgeblich dazu
beigetragen, dass die Turbinen-Eintrittstemperaturen weiter gesteigert werden konn-
ten. Nach den Pra¨zisionsgussschaufeln aus Nickelbasislegierungen wurden gerichtet
erstarrte Schaufeln entwickelt. Die gerichtete Erstarrung in Hauptbeanspruchungs-
richtung fu¨hrt dort zu einem ho¨heren E-Modul, so dass die Fliehkraftbelastungen
besser ertragen werden ko¨nnen. Stand der Technik sind heute Einkristallschaufeln,
die keine Korngrenzen und somit weniger Fehlstellen aufweisen.
Durch die Weiterentwicklung von Schutzschichten gegen Hochtemperaturkorrosion
und -oxidation sowie von Wa¨rmeda¨mmschichten aus keramischen Materialien ko¨nnte
die Heißgastemperatur weiter erho¨ht werden bei gleichzeitiger Reduktion der Ku¨hl-
luftmenge. Auf Grund der unterschiedlichen Wa¨rmeleitfa¨higkeiten und Wa¨rmeaus-
dehnungskoeﬃzienten zwischen Substratmaterial und Schutzschicht, kommt es je-
doch zu Mikrorissen und infolge dessen zu Abplatzungen, so dass das theoretische
Potenzial der Schutzschichten vor dem Hintergrund einer langen, sicheren Betriebs-
dauer noch nicht ausgenutzt werden kann.
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2.1.1 Schaltungen
In den ausgefu¨hrten Gasturbinen-Kraftwerken wird die Schaltung mit einem Ver-
dichter, einer Brennkammer und einer Turbine am ha¨uﬁgsten gewa¨hlt, da ihr Aufbau














Bild 2.5: Schaltplan einer oﬀenen Gasturbinen-Anlage
Bei Flugtriebwerken ist die Unterteilung von Verdichter und Turbine in Teile mit
unterschiedlichen Wellen und Drehzahlen u¨blich. Dadurch arbeiten die Teilkompo-
nenten nahe ihrer eﬃzientesten Geschwindigkeiten und die Baugro¨ße des Triebwerkes
wird kleiner. Solche Aeroderivate werden auch als stationa¨re Gasturbinen eingesetzt,
deren Komponenten dann von denen der Flugtriebwerke abgeleitet sind (Bild 2.6).
Bild 2.6: Gasturbine mit Unterteilung von Verdichter und Turbine in Teile mit
unterschiedlichen Drehzahlen
Aeroderivate fu¨r den stationa¨ren Betrieb werden mit einer zweiteiligen Turbine aus-
gefu¨hrt, bestehend aus der Verdichterturbine zum Antrieb des Verdichters und der
Nutzturbine zur Abgabe der Nutzleistung (Bild 2.7).
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G e n e r a t o rG e n e r a t o r
V e r d i c h t e rV e r d i c h t e r
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B r e n n k a m m e rB r e n n k a m m e r
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Bild 2.7: Schaltplan einer Gasturbinen-Anlage mit Aufteilung der Turbine in Ver-
dichterturbine und Nutzleistungsturbine
Die Teilung der Turbine mit einer Zwischenverbrennung ermo¨glicht es, wa¨hrend der
Entspannung in der Turbine zusa¨tzlich Energie zuzufu¨hren (Bild 2.8). Dafu¨r wird
nach einer ersten Teilentspannung der Verbrennungsgase dem Prozess ein weiteres
















Bild 2.8: Schaltplan einer Gasturbinen-Anlage mit Zwischenverbrennung
Eine weitere Mo¨glichkeit zur Verbesserung des Prozesses stellt die Zwischenku¨hlung
der Verdichterluft dar (Bild 2.9). Sie soll den Leistungsbedarf des Verdichters ver-
ringern, wird allerdings wegen des hohen Aufwandes fu¨r den Wa¨rmeaustauscher fast
nicht verwirklicht.
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Bild 2.9: Schaltplan einer Gasturbinen-Anlage mit Zwischenku¨hlung
Nicht zuletzt existiert noch die Gasturbinen-Anlage mit Vorwa¨rmung der Verbren-
nungsluft durch die Abgase (Bild 2.10). Aus energetischer Sicht ist diese Schaltung










Bild 2.10: Schaltplan einer Gasturbinen-Anlage mit Vorwa¨rmung der Verbren-
nungsluft durch die Abgase
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Bild 2.11 zeigt eine modiﬁzierte Schaltung mit einer Heißluftturbine. Die Turbine
wird von heißer Luft durchstro¨mt, die nach der Verdichtung in einem Abgas/Luft-
Wa¨rmeaustauscher aufgeheizt wird. Die atmospha¨rische Brennkammer beﬁndet sich
nach der Turbine und erlaubt somit auch den Einsatz fester Brennstoﬀe. Der Wa¨rme-
austauscher erfordert allerdings den Einsatz keramischer Materialien, ist sehr groß









Bild 2.11: Schaltplan einer Gasturbinen-Anlage mit Heißluftturbine
2.2 Gas- und Dampfturbinen-Anlage
Aus o¨kologischen und o¨konomischen Gru¨nden werden Gasturbinen heute u¨berwie-
gend in Kombination mit Dampfturbinen als Kombi-Kraftwerke eingesetzt. Der we-
sentliche Vorteil des Gas- und Dampfturbinen-Kraftwerkes ist die Ausnutzung der
ansonsten ungenutzt von der Gasturbine an die Umgebung abgegebenen Abwa¨rme,
um zusa¨tzlich Leistung zu erzeugen.
In dieser Konﬁguration wird die Abgasenergie aus dem Gasturbinenprozess direkt an
einen Wa¨rmeaustauscher weitergegeben, in dem Frischdampf von hoher Temperatur
und hohem Druck erzeugt wird. Dieser Dampf wird in einer Turbine entspannt und
somit kann in einem Gas- und Dampfturbinen-Kraftwerk ein Temperaturgefa¨lle von
anna¨hernd 1400 ◦C auf 30 ◦C genutzt werden. Dies fu¨hrt zu thermischen Wirkungs-
graden von bis zu 58 %, die durch weitere Verbesserungen der Einzelkomponenten
in Zukunft auf 60 % gesteigert werden sollen.
Mit Hilfe der verstellbaren Verdichterleitreihen kann die angesaugte Luftmenge li-
near reduziert werden, wa¨hrend die Austrittstemperatur der Turbine nur wenig von
dem Auslegungswert bei Vollast abweicht. Damit ko¨nnen in allen Lastbereichen ho-
he Frischdampftemperaturen erreicht werden und der hohe thermodynamische Wir-
kungsgrad des Dampfturbinenprozesses, und folglich auch der Kombianlage, bleibt
anna¨hernd erhalten.
Eine Erho¨hung des Wirkungsgrades im Dampfturbinenteil konnte u¨ber die Einfu¨h-
rung des Dreidruck-Dampfprozesses mit Zwischenu¨berhitzung sowie durch die Ver-
ringerung von energetischen Verlusten im Kreisprozess erreicht werden.
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2.2.1 Anlagenkonzepte fu¨r GuD-Anlagen
2.2.1.1 Das Einwellen-Kombi-Kraftwerk
Das Einwellen-Kombi-Kraftwerk besteht aus einer Gasturbine, einer Dampfturbine
und einem Abhitzedampferzeuger. Gas- und Dampfturbine sind in einer Tandeman-
ordnung mit einem gemeinsamen Generator verbunden (Bild 2.12) [27].
Vorteile der Einwellen-Anlagen sind ihr einfacher Aufbau, ihr ho¨herer Wirkungsgrad,
ihre kurzen Realisierungszeiten und ein auf einfache Wartung ausgelegtes Anlagen-
design sowie niedrigere Anlage- und Betriebskosten. Einwellen-Anlagen ermo¨glichen
Einsparungen durch den Wegfall von Teilen der elektrischen Ausru¨stung, z. B. Ge-
nerator, Ableitung, Maschinentransformator, Nebenanlagen.
Radiallager Radiallager Radiallager Radiallager
Festlager Festlager





Bild 2.12: Ansicht des Turbosatzes eines Einwellen-Kombi-Kraftwerkes [27]
Ha¨uﬁg wird der Dampf horizontal in den Kondensator geleitet und die Abgase gehen
direkt in den Abhitzedampferzeuger, so dass Pfade, Rohre und Kabelverbindungen
verringert werden.
Zu den neueren Entwicklungen za¨hlt eine synchronisierende, selbstschaltende Kupp-
lung. Durch sie sind Anfahr- und Abstellvorga¨nge der Kombianlage ohne Dampf-
turbine mo¨glich und folglich zeigt die Gasturbine ihre Betriebsﬂexibilita¨t auch in
Kombiprozessen.
Neben kurzen Startphasen und Abschaltungszeiten erlaubt diese Schaltung auch
ku¨rzere Wartungsausfallzeiten und bewirkt somit eine ho¨here Nettoleistung. Schnel-
le Lasta¨nderungsfa¨higkeiten erho¨hen die Rentabilita¨t, besonders zu Spitzenlastzeiten
und fu¨r die kurzfristige Frequenzstu¨tzung. Einwellen-Kraftwerke sind leistungsfa¨hig
und ﬂexibel und eignen sich besonders fu¨r kleine Anlagengro¨ßen sowie fu¨r die Insel-
versorgung.
2.2.1.2 Das Mehrwellen-Kombi-Kraftwerk
Bei einem Mehrwellen-Kombi-Kraftwerk ist jeder Gasturbine und jeder Dampfturbi-
ne ein eigener Generator und eine getrennte Stromabfu¨hrung zugeordnet [26]. Sie ist
die bevorzugte Option fu¨r den Betrieb mit einer geraden Anzahl von Gasturbinen.
Ha¨uﬁgste Anwendung ﬁndet die standardisierte Kombination von zwei Gasturbinen
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und einer Dampfturbine mit dem Ziel, das Kraftwerk so kompakt wie mo¨glich zu




Dampferzeuger Generator Lufteinlass TransformatorGasturbine
Bild 2.13: Ansicht eines Mehrwellen-Kombi-Kraftwerkes [26]
Ein weiterer Vorteil der strikten Trennung von Gasturbosa¨tzen und Dampfturbosatz
ist die Errichtung des Kraftwerkes in mehreren Bauabschnitten.
Mehrwellen-Kombi-Kraftwerke haben exellente Schnellstartfa¨higkeiten mit in der
Standardversion zwei Dritteln der Gesamtleistung nach nur wenigen Minuten. Die-
ses gilt sowohl fu¨r Kaltstarts als auch fu¨r Heißstarts. Die Kraftwerke arbeiten bei
Startvorga¨ngen mit Hilfe des Bypass-Kamins.
2.2.1.3 Kraftwerksnachru¨stung
Bei der Nachru¨stung fossil befeuerterter Kraftwerke werden Gas- und Dampfturbinen-
prozesse miteinander kombiniert, wodurch eine sehr hohe Steigerung von Leistung
und Wirkungsgrad erreicht wird.
Eines der Konzepte ist das Topping, bei dem der Dampferzeuger eines existierenden
Dampfturbinen-Kraftwerkes durch eine Gasturbine mit nachgeschaltetem Abhitze-
dampferzeuger ersetzt wird. Zur optimalen Abstimmung des Kombiprozesses mu¨ssen
Leistung und Anzahl der Gasturbinen festgelegt werden, fu¨r kleinere Leistungsan-
passungen kommen auch Zusatzfeuerungen in Betracht.
Die andere Alternative ist, ein bestehendes Gasturbinen-Kraftwerk mit einem Ab-
hitzedampferzeuger und einem Dampfturbinenprozess in ein Kombi-Kraftwerk um-
zubauen.
2.3 Daten der Referenzanlagen
Um belastbare Vergleiche durchfu¨hren und Aussagen treﬀen zu ko¨nnen, muss ei-
ne Referenzanlage deﬁniert werden. Fu¨r alle durchgefu¨hrten Analysen gelten die
folgenden Randbedingungen.
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2.3.1 Hauptauslegungsdaten der Gasturbinen-Anlage
Als Referenzanlage wird in dieser Untersuchung eine einwellige Gasturbinen-Anlage
gewa¨hlt, die bei einem elektrischen Wirkungsgrad von ηel= 38,36 % eine elektrische
Nennleistung von Pel = 178 MW erzeugt [40].
Unter Beachtung der Mo¨glichkeit, die Gasturbinen-Anlage auch als Kombi-Kraftwerk
mit relativ hoher Dampftemperatur zu betreiben, wird die Turbinen-Austrittstempe-
ratur hinreichend hoch vorgegeben.
Die folgende Tabelle 2.1 stellt die Hauptauslegungsdaten [40] zusammen.
Tabelle 2.1: Hauptauslegungsdaten der Referenz-Gasturbinen-Anlage
Zeichen Wert Bedeutung
n = 3600 min−1 = 60 s−1 Drehzahl
pVA = 1,679 MPa = 1679299 Pa Verdichter-Austrittsdruck
zV = 16 Stufenzahl des Verdichters
ttTE = 1375
◦C ≈ 1647,6 K Turbinen-Eintrittstemperatur
ttAA = 555




zT = 4 Stufenzahl der Turbine
ηm = 99,8 % = 0,9980 mechanischer Wirkungsgrad
ηGen = 98,2 % = 0,9824 Generatorwirkungsgrad
Fu¨r die Berechnung der einzelnen Komponenten der Anlage, die entsprechend ihrer
Durchstro¨mung berechnet werden, gelten weitere Auslegungsdaten, die zusammen
mit den berechneten Werten in den Tabellen der nachfolgenden Abschnitte sowie im
Anhang angegeben sind.
2.3.1.1 Einlass
Bei der Auslegungsrechnung wird die ISO-Bezugsatmospha¨re und eine verlustfreie
Ansaugstro¨mung mit ηEinlass = 99,6 % angenommen.
2.3.1.2 Verdichter
Die Vorgabedaten des Verdichters [40] sind in der Tabelle 2.2 zusammengefasst.
Zuna¨chst wird der Verlustbeiwert des Vorleitrades ζV Le angenommen wie auch der
totale Wirkungsgrad des Verdichters ηtV vorgegeben wird. Damit werden die Zu-
standsa¨nderungen im Vorleitrad berechnet.
Da die beno¨tigte Stufenzahl zV vor der Berechnung nicht bekannt ist, werden mehr
Vorgabewerte vorgegeben als der endgu¨ltigen Stufenzahl entspricht. Die letzte Stufe
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s Meridiankomponente d. Geschw. nach dem Vorleitrad
cu1(1.St.) = 18
m
s Umfangskomponente d. Geschw. nach dem Vorleitrad
u1(1.St.) = 253 ms Umfangsgeschwindigkeit am Eintritt in die 1.Stufe
ζV Le = 0,035 Verlustbeiwert des Vorleitrades
ηtV = 91,4 % = 0,9136 totaler Verdichterwirkungsgrad
wird so ausgelegt, dass der vorgegebene Verdichter-Austittsdruck pVA erreicht wird.
Entsprechend den erforderlichen Druckniveaus werden nach den Leitra¨dern die Ku¨hl-
luftmassenstro¨me fu¨r den Gasturbinenstator und nach den Laufra¨dern des Verdich-
ters fu¨r den Gasturbinenrotor entnommen. Zu Beginn der Berechnung sind weder die
Entnahmestellen noch die Ku¨hlluftmengen bekannt, da sie sich nach den Dru¨cken
und den Temperaturen in der Turbine richten. Sie werden daher bei der ersten Ver-
dichterrechnung als Startwerte vorgegeben.
Die notwendigen Dru¨cke der Ku¨hlluftentnahmen im Verdichter sind etwas gro¨ßer
als die Dru¨cke in der Turbine, es wird ein Faktor
pKLTLe
pKLVLe
≤ 0, 9 fu¨r Leitra¨der und
pKLTLa
pKLVLa
≤ 0, 8 fu¨r Laufra¨der angenommen.
2.3.1.3 Brennkammer
Die fu¨r die Berechnung der Brennkammer vorgegebenen Geschwindigkeiten undWir-
kungsgrade sind in Tabelle 2.3 angegeben.





s Geschwindigkeit am Brennkammereintritt
cBE = 50
m
s Geschwindigkeit des Brennstoﬀs nach der Du¨se
cBKA = 88
m
s Geschwindigkeit am Brennkammeraustritt
ηBKE = 98,9 % = 0,9890 Stro¨mungswirkungsgrad am Brennkammereintritt
ηBK = 99,6 % = 0,9958 Stro¨mungswirkungsgrad der Brennkammer
ηc = 99,8 % = 0,9980 chemischer Wirkungsgrad der Brennkammer
ηBKA = 99,6 % = 0,9960 Stro¨mungswirkungsgrad am Brennkammeraustritt
Als Brennstoﬀ wird in der Simulationsrechnung Methan verwendet, um die Ergeb-
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nisse fu¨r den Referenzfall mit den Herstellerwerten abzustimmen.
Der auf den Brennkammereintrittsdruck bezogene Totaldruckverlust ergibt sich als
Summe aus dem Verzo¨gerungs-, Verbrennungs- und Beschleunigungsteil. Der relative
Totaldruckverlust in der Brennkammer ist entsprechend den Vorgaben aus [40] :
∆ptBK (%) = (ptTE − ptVA )/ptVA ∗ 100 % = 2,67 %.
2.3.1.4 Turbine
Die Referenzturbine beno¨tigt 4 Stufen fu¨r den Enthalpieabbau. Die energetischen
Daten der einzelnen Turbinenstufen sind in der Tabelle 2.4 zusammengestellt.
Tabelle 2.4: Energetische Daten der einzelnen Turbinenstufen
IS PTST(IS) WTST(IS) WTEU(IS) QP(IS) QPLE(IS) QPLA(IS)
(MW) (kJ/kg) (kJ/kg) (MW) (MW) (M W)
1 -80.731285 -195.908 -207.059 -18.997463 -9.906497 -9.090966
2 -89.187279 -202.044 -207.059 -8.335554 -5.436759 -2.898796
3 -93.261200 -204.947 -207.060 -3.759202 -2.141950 -1.617252
4 -94.793442 -206.600 -207.059 -1.406001 -0.901759 -0.504242
IS PSIST RHOHST ETAST PSIEU RHOHEU EXP1G FPIST
1 -3.51 0.415 0.870 -3.71 0.404 0.5965357 1.1506739
2 -3.26 0.542 0.888 -3.34 0.558 0.4070569 1.0982043
3 -2.85 0.648 0.907 -2.88 0.664 0.3070363 0.9939456
4 -2.35 0.679 0.920 -2.36 0.682 0.2883248
Die Zahlen unter IS geben die Turbinenstufen an, die Indizes ST die Stufen- und EU die Euler-
Gro¨ßen, LE das Leitrad und LA das Laufrad. Formelzeichen werden einzeilig und ohne Index
geschrieben, griechische Formelzeichen werden lateinisch ausgeschrieben. Ein großes P nach einem
Buchstaben bedeutet die zeitliche Ableitung (z. B. QP Q˙). Wenn nicht explizit angegeben, sind
alle Zahlen in Grundeinheiten, d. h. m, s, K, W, Pa usw. angefu¨hrt, mit Dezimalpunkt an Stelle
des Dezimalkommas.
Laut Vorgabe sind die speziﬁschen Euler-Arbeiten wtEu fu¨r alle Stufen in etwa gleich.
Die Verlustbeiwerte der einzelnen Turbinenstufen werden mit Hilfe eines vereinfach-
ten Modells berechet.
Die ISO-Werte der Turbine [40] sind in der folgenden Tabelle 2.5 zusammengestellt.
Tabelle 2.5: ISO-Werte der Turbine
Zeichen Wert Bedeutung
ηISO = 88,5 % = 0.8848 polytroper ISO-Wirkungsgrad
TtISO = 1461,12 K ≈ 1188 ◦C totale ISO-Turbinen-Eintrittstemperatur
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2.3.1.5 Diﬀusor und Auslass
Die Auslegungsdaten des Diﬀusors und des Anlagenauslasses gibt die Tabelle 2.6 an.




s Geschwindigkeit am Diﬀusoraustritt
cAA = 20
m
s Geschwindigkeit am Anlagenaustritt
ηDiff = 73,9 % = 0,7386 Diﬀusorwirkungsgrad
ηAuslass = 51,2 % = 0,5124 Auslasswirkungsgrad
2.3.1.6 Gesamtdaten der Referenz-Gasturbinen-Anlage
Die energetischen Daten von Verdichter, Turbine als auch Gasturbine [40] sind in
der folgenden Tabelle 2.7 zusammengestellt.
Tabelle 2.7: Gesamtbeurteilungsdaten der Referenz-Gasturbinen-Anlage
0.3963619 = ETAIGT=-PIGT/(ETAC*EPB) innerer Gasturbinen-Wirkungsgrad
0.3955691 = ETAGT=-PIGT/EPB Gasturbinen-Gesamtwirkungsgrad
++++++++++++++++++++++++
18.2415981 = PIV=PVA/PVE Verdichter-Druckverhaeltnis
16.5734005 = PITV=PTVA/PTVE Verdichter-Totaldruckverhaeltnis
392.2062988 = wtV (kJ/kg) spezifische Verdichterarbeit
176.3713074 = PV (MW) Verdichter-Leistung
++++++++++++++++++++++++
18.7584419 = PIT=PTE/PTA Turbinen-Druckverhaeltnis
15.1210728 = PITT=PTTE/PTTA Turbinen-Totaldruckverhaeltnis
-780.1946411 = wtT (kJ/kg) spezifische Turbinenarbeit
-357.9731750 = PET (MW) Turbinen-Leistung
-70.8291473 = qT (kJ/kg) spezifische Turbinenwaerme
-32.4982185 = QPT (MW) Turbinen-Kuehlwaermestrom
++++++++++++++++++++++++
-402.2457581 = wtGT (kJ/kg) spezifische Arbeit der Gasturbinen-Anlage
-180.8859406 = PiGT (MW) innere Leistung = Kupplungsleistung
++++++++++++++++++++++++
177.7023315 = PelGT (MW) elektrische Gasturbinen-Leistung
457.2801819 = EPB (MW) Brennstoff-Energiestrom
++++++++++++++++++++++++
0.3886071 = ETAGES=PEL/EPB elektrischer Wirkungsgrad der Gasturbine
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2.3.2 Hauptauslegungsdaten der Gas- und Dampfturbinen-Anlage
Bei der Referenzanlage handelt es sich um eine Mehrwellenanlage, bestehend aus
einem Gasturbinenteil und einem Dampfturbinenteil, die jeweils mit einem eigenen


























Bild 2.14: Schaltplan einer Gasturbinen-Anlage mit Abhitzedampferzeuger und
Dampfturbinen
Der Frischdampf wird in einem Dreidruck-Abhitzedampferzeuger erzeugt, bestehend
aus einem Hochdruck-, Mitteldruck- und Niederdruck-Dampfteil inkl. einer Zwi-
schenu¨berhitzung des Abdampfes nach der HD-Turbine. Da vom Dampfturbinenteil
keine detaillierten Daten vorliegen, mu¨ssen hier sinnvolle Annahmen getroﬀen wer-
den.
2.3.2.1 Abhitzedampferzeuger
Die Vorgabedaten fu¨r den Abhitzedampferzeuger sind in Tabelle 2.8 zusammenge-
stellt.
Mit den bekannten Enthalpien an den Zwickpunkten des HD- und MD-Teiles und
den maximalen Frischdampftemperaturen werden unter Beru¨cksichtigung der Gra¨dig-
keiten die optimalen Wasser-/Dampfmassenstro¨me in den einzelnen Druckebenen
bestimmt.
Der auf den Anlagenaustrittsdruck bezogene Totaldruckverlust ergibt sich als Sum-
me aus den einzelnen Vorwa¨rmern, Verdampfern und U¨berhitzern. Der relative To-
taldruckverlust im Abhitzedampferzeuger berechnet sich zu:
∆ptAHDE(%) = (ptDA − ptAA )/ptAA ∗ 100 % = 2,17 %.
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Tabelle 2.8: Vorgabedaten des Abhitzedampferzeugers
Zeichen Wert Bedeutung
∆Tt6 = 8 K Temperaturdiﬀerenz am MD-Zwickpunkt
∆Tt10 = 25 K Temperaturdiﬀerenz am MD-Turbineneintritt
∆TtDA = 25 K Temperaturdiﬀerenz am HD-Turbineneintritt
∆Tt29 = 8 K Temperaturdiﬀerenz am HD-Zwickpunkt
∆Tt31 = 20 K Temperaturdiﬀerenz am ND-Turbineneintritt
∆Tt33 = 12 K Temperaturdiﬀerenz am ND-Zwickpunkt
TtPAmin.= 368,15 K = 95
◦C minimale Gastemperatur am Anlagenaustritt
2.3.2.2 Dampfturbine
Die folgende Tabelle 2.9 gibt die angenommenen Wirkungsgrade im Dampfturbinen-
teil an.
Tabelle 2.9: Wirkungsgrade des Dampfturbinenteils
Zeichen Wert Bedeutung
ηKoP = 75 % = 0,75 Wirkungsgrad der Kondensatpumpe
ηMDP = 75 % = 0,75 Wirkungsgrad der MD-Pumpe
ηHDP = 75 % = 0,75 Wirkungsgrad der HD-Pumpe
ηNDT = 92 % = 0,92 Wirkungsgrad der ND-Turbine
ηMDT = 91 % = 0,91 Wirkungsgrad der MD-Turbine
ηHDT = 86 % = 0,86 Wirkungsgrad der HD-Turbine
ηmDT = 98 % = 0,98 mechanischer Wirkungsgrad des Dampfturbinenteils
ηGDT = 99 % = 0,99 Generatorwirkungsgrad des Dampfturbinenteils
2.3.2.3 Gesamtdaten der Gas- und Dampfturbinen-Anlage
Die energetischen Daten der Gas- und Dampfturbinen-Anlage [40] sind in der fol-
genden Tabelle 2.11 zusammengestellt.
Mit den Daten aus [40] sind in Bild 2.15 die Zustandsa¨nderungen der Luft und der
Verbrennungsgase beim Durchstro¨men der Anlage im T, s-Diagramm dargestellt.
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Tabelle 2.10: Gesamtbeurteilungsdaten der Dampfturbinen-Anlage
0.3467174 = ETAIST=-PIST/QPAHSG innerer Dampfturbinen-Wirkungsgrad
++++++++++++++++++++++++
-288.5187378 = wtHPT (kJ/kg) spezifische HD-Turbinenarbeit
-5.6462426 = PHPT (MW) HD-Turbinen-Leistung
-351.1057434 = wtMPT (kJ/kg) spezifische MD-Turbinenarbeit
-20.6391449 = PMPT (MW) MD-Turbinen-Leistung
-814.7672729 = wtLPT (kJ/kg) spezifische ND-Turbinenarbeit
-56.2990417 = PLPT (MW) ND-Turbinen-Leistung
++++++++++++++++++++++++
1.8314062 = wtCOP (kJ/kg) spezifische Kondensatpumpenarbeit
3.3101876 = wtMPP (kJ/kg) spezifische MD-Pumpenarbeit
8.2861872 = wtHPP (kJ/kg) spezifische HD-Pumpenarbeit
0.1265471 = PCOP (MW) Kondensatpumpen-Leistung
0.1945836 = PMPP (MW) MD-Pumpen-Leistung
0.1621587 = PHPP (MW) HD-Pumpen-Leistung
++++++++++++++++++++++++
-2169.8007812 = qCOND (kJ/kg) spezifische Kondensatorwaerme
-149.9295654 = QPCOND (MW) Kondensator-Leistung
++++++++++++++++++++++++
343.4523926 = qHP (kJ/kg) spezifische HD-Waerme
71.3607025 = qMP (kJ/kg) spezifische MD-Waerme
90.8949661 = qLP (kJ/kg) spezifische VW-Waerme
157.5847168 = QPHP (MW) HD-Waermestrom
32.7421112 = QPMP (MW) MD-Waermestrom
41.7049294 = QPLP (MW) VW-Waermestrom
232.0317535 = QPHRSG (MW) Dampferzeuger-Waermestrom
++++++++++++++++++++++++
-1164.2751465 = wtST (kJ/kg) spezifische Arbeit des Dampfturbinenteils
-80.4494476 = PiST (MW) innere Leistung des Dampfturbinenteils
++++++++++++++++++++++++
79.6449509 = PelST (MW) elektrische Dampfturbinen-Leistung
Tabelle 2.11: Gesamtbeurteilungsdaten der Referenz-GuD-Anlage
0.3963619 = ETAIGT=-PIGT/(ETAC*EPB) innerer Gasturbinen-Wirkungsgrad
0.3467174 = ETAIST=-PIST/QPAHSG innerer Dampfturbinen-Wirkungsgrad
++++++++++++++++++++++++
177.7023315 = PelGT (MW) elektrische Gasturbinen-Leistung
79.6449509 = PelST (MW) elektrische Dampfturbinen-Leistung
257.3472900 = Pel (MW) elektrische Leistung der GuD-Anlage
457.2801819 = EPB (MW) Brennstoffenergiestrom
++++++++++++++++++++++++
0.5627781 = ETAGES=PEL/EPB elektrischer Wirkungsgrad der GuD-Anlage
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7.400 7.600 7.800 8.000 8.200 8.400 8.600 8.800 9.000
Entropie s
T 188t ISO = 1 ˚C
T 4t TE = 137 ˚C
T 5t TA = 55 ˚C
J/(kg K)
K
ηt V = 91,36 %
ηt T = 89,83 %
Bild 2.15: T, s-Diagramm fu¨r die Zustandsa¨nderung in der Referenz-GuD-Anlage
ohne Dampfturbine
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Anlage
Die Berechnung der einzelnen Komponenten der Gasturbinen-Anlage wird in mo¨g-
lichst einheitlicher Form dargestellt, gleichfalls wird die Auslegung des Gasturbinen-
wie auch GuD-Kraftwerkes als Ganzes behandelt. Allgemeine thermodynamische









Bild 3.1: Einlass vor dem Verdichter
Die Luft beschleunigt von Umgebungsgeschwindigkeit cU = 0 auf eine Geschwindig-
keit cEinlass im Einlasskanal, durchstro¨mt den Luftﬁlter und den Schallda¨mpfer und
beschleunigt schließlich auf die fu¨r die Durchstro¨mung des Verdichters notwendige
Geschwindigkeit cVE .
Die relativ verlustfreien Beschleunigungen und das verlustbehaftete Durchstro¨men
von Filter und Schallda¨mpfer wird durch eine polytrope Zustandsa¨nderung beschrie-
ben [8]. Da dies ein adiabater Entspannungsvorgang ist, ist das Polytropenverha¨ltnis
νEinlass gleich dem Einlasswirkungsgrad ηEinlass.
Mit der bekannten Geschwindigkeit am Verdichtereintritt cVE erha¨lt man die Ver-
dichter-Eintrittstemperatur TVE und den Verdichter-Eintrittsdruck pVE und somit
den Totaldruckverlust im Einlass.
∆ptEinlass = ptVE − pU (3.1)
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3.1.2 Verdichter
3.1.2.1 Verdichterstufe
Die Verdichterstufe wird quasi-eindimensional (q1D) gerechnet mit den Zusta¨nden




Bild 3.2: Aufbau und Bezeichnungen einer Verdichterstufe
Vereinfacht werden die polytropen Wirkungsgrade und damit bei einem ungeku¨hlten
Verdichter (q = 0) auch die Polytropenverha¨ltnisse im Lauf- und Leitrad einer Stufe
gleich gesetzt.
ηLa ≈ ηLe ≈ ηV
νLa ≈ νLe ≈ νpol (3.2)
Um die Verluste im Verdichter durch einen Stufenwirkungsgrad vorzugegeben und
nicht einzeln berechnen zu mu¨ssen sowie die Dissipationsarbeiten in etwa gleichma¨ßig
zwischen den beiden Ra¨der aufzuteilen (ρh ≈ 0, 5), werden die Dissipationsarbeit in
der Stufe vorgegeben
j = wt · (1− ηtV ) (3.3)
und die Dissipationsarbeiten des Lauf- und Leitrades proportional zu den kinetischen
Energien gesetzt.














ζLa und ζLe sind Verlustbeiwerte, die zuna¨chst nur deﬁnitionsgema¨ß die Gleichung
erfu¨llen. Die Vereinfachung besteht darin, dass beide Verlustbeiwerte gleich gesetzt
werden und damit aus der Gesamtbilanz fu¨r die Verluste berechnet werden ko¨nnen.
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Grenzwerte bei der Auslegung
Eines der Ziele beim Bau eines Verdichters ist, den Abstand zwischen den Lagern
und damit die La¨nge des Verdichters so kurz wie mo¨glich zu halten. Um dies zu
erreichen, mu¨ssen die Stufenzahlen mo¨glichst niedrig sein und somit eine mo¨glichst
hohe speziﬁsche Arbeit wt in einer Stufe umgesetzt werden.
Die zuna¨chst einfachste Mo¨glichkeit ist, die Umfangsgeschwindigkeit u groß zu wa¨h-
len, da nach der Euler-Gleichung (wt = u2 · cu2 − u1 · cu1) wt proportional mit u
steigt. Wegen der mechanischen Beanspruchung der Laufradschaufeln ist die Um-
fangsgeschwindigkeit u begrenzt.
Im Laufrad und im Leitrad wird die Stro¨mung verzo¨gert. Da bei zu starker Verzo¨ge-
rung die Stro¨mung bei Druckanstieg abreißt, du¨rfen die Verzo¨gerungsverha¨ltnise ξLa
im Laufrad und ξLe im Leitrad einen Minimalwert von ξmin ≈ 0, 7 nicht unterschrei-
ten.
Die Belastungszahl ist das Maß fu¨r die Umlenkung in einem Gitter mit dem Auf-
triebsbeiwert cA dividiert durch das Teilungsverha¨ltnis ts , die im Laufrad und Leitrad
einen Maximalwert von Bmax ≈ 1, 5−2, 5 nicht u¨berschreiten darf. Hierbei beziehen
sich die gro¨ßeren zula¨ssigen Grenzwerte auf die Belastung in Nabenna¨he.
Die Diﬀusionszahl wurde aus der Grenzschichtstro¨mung an den Schaufelproﬁlen her-
geleitet und darf im Laufrad und Leitrad den Minimalwert von Dmax = 0, 45 nicht
u¨berschreiten.
Grundsa¨tzlich mu¨ssen jeweils alle drei Belastungskriterien an beiden Schaufelra¨dern
einer Stufe u¨berpru¨ft werden. Bei Nichterfu¨llen auch nur einer Belastungszahl muss
die Stufenarbeit erniedrigt werden.
Am Eintritt in die Schaufelra¨der ist darauf zu achten, dass die Machzahl nicht zu groß
wird. Damit das Nabenverha¨ltnis nicht zu klein wird, ko¨nnte der mittlere Durch-
messer erho¨ht werden. Dies vergro¨ßert aber auch die Umfangsgeschwindigkeit und
somit die Machzahl. Abhilfe schaﬀt der sogenannte Mitdrall, welcher der Stro¨mung
vor dem Eintritt in das erste Laufrad aufgepra¨gt wird. Durch das Vorleitrad wird
der Stro¨mung ein Drall (cu1 > 0) in Richtung der Umfangsgeschwindigkeit u erteilt,
so dass die Relativgeschwindigkeit w1 kleiner wird (Bild 3.3).
Um den Reaktionsgrad ρh einer Stufe bei einem Optimalwert von etwa 0,5 zu halten,
ist auch ein Drall am Austritt aus den ersten Leitra¨dern, und damit am Eintritt in
das Laufrad der folgenden Stufe, notwendig.
Am Ende des Verdichters sind die Dichte groß und der Volumenstrom klein, so dass
die Durchmesser wieder kleiner werden mu¨ssen, damit die Nabenverha¨ltnisse nicht
zu groß werden (νNmax = 0, 9 ÷ 0, 95). Dies ist auch durch die Ku¨hlluftentnahmen
bedingt, die mehr als 20 % des Eintrittsmassenstromes betragen.
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Bild 3.3: Verdichtereintritt mit Vorleitrad
3.1.3 Brennkammer
Die Brennkammer hat die Aufgabe, durch Verbrennen eines Brennstoﬀes, in dieser
Untersuchung ist es Erdgas, d. h. es wird mit Methan gerechnet, mit der verdichte-
ten Luft die Temperatur des resultierenden VerbrennunGsgases so weit zu erho¨hen,
dass bei der nachfolgenden Entspannung in der Turbine eine, im Vergleich zur Ver-
dichterleistung, mo¨glichst hohe Turbinenleistung erzielt wird (Bild 3.4).
Bild 3.4: Brennkammer in einer Gasturbinen-Anlage
Vor der Herleitung der Berechnungsgleichungen fu¨r die Verbrennung werden einige
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grundlegende Vereinfachungen angenommen:
- Die direkten Wa¨rmeverluste der Brennkammer werden vernachla¨ssigt, weil sie,
bis auf die Ku¨hlung des Brennkammeraustritts, relativ gering sind.
- Die Verluste durch unvollsta¨ndige Verbrennung werden durch einen chemi-
schen Verbrennungswirkungsgrad ηc, bezogen auf den Heizwert HuB , beru¨ck-
sichtigt, da sie ebenfalls sehr klein sind.
Wegen der hohen Verbrennungstemperaturen stellen die chemischen Reaktionen auf
Grund von Dissoziation einen Verlust dar, der nicht zu vernachla¨ssigen ist.
Stro¨mungsverluste auf Grund von Dissipationsarbeit beim Einstro¨men in die Brenn-
kammer, Durchstro¨men der Brennkammer und Ausstro¨men aus der Brennkammer
sind Verluste, welche die resultierende Turbinenleistung ebenfalls verringern.
Gleichfalls leistungsmindernd wirkt sich der Totaldruckverlust aus, hervorgerufen
durch die Geschwindigkeiten der Luft bzw. der Gase wa¨hrend der Verbrennung in
der Brennkammer.
3.1.3.1 Verbrennungsraum
In dieser Untersuchung wird die Totaltemperatur TtGA und damit na¨herungsweise
htGA vorgegeben, so dass das Brennstoﬀ/Luft-Verha¨ltnis β berechnet wird.
β =
htGA − htLE
HuB · ηc + htBE − htGA
(3.6)
Folglich ist der notwendige Brennstoﬀmassenstrom
m˙B = β · m˙L. (3.7)
In Anlehnung an einenWa¨rmeaustauscher mitWa¨rmezufuhr wird fu¨r die Stro¨mungs-
verluste im Verbrennungsraum ein Stro¨mungswirkungsgrad ηBK deﬁniert.
ηBK =def
m˙B ·HuB · ηc − (m˙L · jL + m˙B · jB)
m˙B ·HuB · ηc
= 1− (jL + β · jB)
β ·HuB · ηc
(3.8)
Hierin sind (m˙L ·jL+m˙B ·jB) die Gesamtdissipationsleistungen in der Brennkammer.
Fu¨r ein mit der Stro¨mung mitgefu¨hrtes Masseteilchen gilt
m˙B ·HuB · ηc + (m˙L · jL + m˙B · jB) = (m˙G · hGA − m˙L · hLE − m˙B · hBE )
−(m˙L · yL + m˙B · yB), (3.9)
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mit den Gesamtstro¨mungsleistungen in der Brennkammer (m˙L · yL + m˙B · yB).
Nach Deﬁnition des Gesamtpolytropenverha¨ltnisses µBK fu¨r die Brennkammer
µBK =def
(m˙L · yL + m˙B · yB)
(m˙G · hGA − m˙L · hLE − m˙B · hBE )
(3.10)




(1 + β) · c2GA/2− c2LE/2− β · c2BE/2







Da im Vergleich zu dem Brennstoﬀstrom der Luftmassenstrom weitaus gro¨ßer ist,
wird der Brennkammer-Austrittsdruck pGA na¨herungsweise mit Hilfe des Luftein-
trittszustandes (TLE , pLE ) und der vorgegebenen Gasaustrittstemperatur TGA be-
rechnet.
pGA = Polytrope(νBK , TLE , pLE , TGA) (3.13)
Aus dem Polytropenverha¨ltnis ist ersichtlich, dass die Drucka¨nderung nicht nur
von den Reibungsarbeiten abha¨ngt, ausgedru¨ckt durch den Stro¨mungswirkungs-
grad ηBK , sondern auch von den A¨nderungen der Geschwindigkeiten, hauptsa¨chlich
cLE − cGA . Aus diesem Grund werden die Brennkammerverluste sinnvollerweise als
Totaldruckverluste ∆ptBK angegeben.
∆ptBK = ptGA − ptLE (3.14)
Es zeigt sich, dass nicht nur die Geschwindigkeitsa¨nderung, sondern schon die Gro¨ße
der Stro¨mungsgeschwindigkeit in der Brennkammer die Verluste beeinﬂusst.
3.1.3.2 Brennkammer-Diﬀusor und Brennkammer-Beschleunigungsteil
Um die Verweilzeit der Luft bzw. der Verbrennungsgase in der Brennkammer zu
erho¨hen, muss die Luftgeschwindigkeit am Verdichteraustritt von dem relativ hohen
Wert cVA in einem Diﬀusor auf einen mo¨glichst kleinen Wert cLE am Brennkamme-
reintritt verzo¨gert und folglich am Brennkammeraustritt von der Geschwindigkeit
cGA auf den fu¨r die Turbine notwendigen Wert cTE beschleunigt werden (Bild 3.5).
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Bild 3.5: Brennkammer mit vorgeschaltetem Diﬀusor und nachgeschaltetem Be-
schleunigungsteil
Beide Vorga¨nge sind nicht verlustfrei. Die auftretenden Verluste werden durch den
Diﬀusorwirkungsgrad ηBKE und den Beschleunigungswirkungsgrad ηBKA erfasst.
3.1.4 Turbine
3.1.4.1 Turbinenstufe
Auch bei der Turbine soll zuna¨chst eine Stufe quasi-eindimensional (q1D) betrachtet
werden mit den Zusta¨nden 0 und 1 am Leitrad und 1 und 2 am nachfolgenden
Laufrad (Bild 3.6).
Die Zustandsa¨nderungen in der Turbine werden als polytrop betrachtet mit
νpol ≈ konst, jedoch ko¨nnen die Polytropenverha¨ltnisse der Leit- und Laufra¨der sehr
unterschiedlich sein.
Die Aufteilung der gesamten Dissipationsarbeiten einer Stufe
j = −wt · ( 1
ηtT
− 1) (3.15)
auf Leit- und Laufrad erfolgt durch den Bezug der Dissipationsarbeit auf die kine-
tischen Energien im Leitrad c20/2 und c
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Bild 3.6: Aufbau und Bezeichnungen einer Turbinenstufe
3.1.4.2 Verlustberechnung fu¨r die Turbine
Beim Verdichter wurden die Verluste durch den vorgegebenen Wirkungsgrad be-
stimmt. Dabei muss der Wirkungsgrad abgescha¨tzt werden, was auch in etwa mo¨glich
ist. Spezielle Einﬂu¨sse werden dabei jedoch nicht beru¨cksichtigt.
Aus diesem Grund wird fu¨r die Turbine ein vereinfachtes Verlustberechnungsver-
fahren gewa¨hlt. Es beruht auf einfachen, logischen Zusammenha¨ngen, ohne dabei
genaue Kenntnisse der Turbinenstufen zu erfordern, und wurde in Anlehnung an [2]
entwickelt.
In jeder Stufe werden die Verluste im Leit- und Laufrad getrennt berechnet. Die
hierbei betrachteten Verlustanteile sind die Proﬁlverluste, die Sekunda¨rverluste und
die Spaltverluste.
jLe = jPLe + jSLe + jSpLe (3.17)
jLa = jPLa + jSLa + jSpLa (3.18)
Da die Verluste proportional den Verlustbeiwerten und einer mittleren kinetischen
Energie sind, gilt in gleicher Weise
ζLe = ζPLe + ζSLe + ζSpLe (3.19)
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ζLa = ζPLa + ζSLa + ζSpLa. (3.20)
Die Haupteinﬂussgro¨ßen auf die Verlustbeiwerte sind die Schaufelwinkel α0 und α1
beim Leitrad und β1 und β2 beim Laufrad, die Teilungsverha¨ltnisse ( ts)Le und (
t
s)La
[34], die maximalen Dickenverha¨ltnisse (dmaxs )Le und (
dmax
s )La, die bezogenen Hin-
terkantendurchmesser (dHs )Le und (
dH
s )La, die Reynoldszahlen Re1 und Re2, gebildet
mit den Sehnenla¨ngen sLe und sLa, die bezogenen Schaufella¨ngen ( ls)Le, und (
l
s)La,
die Machzahlen Mac1 und Maw2 , die bezogenen Spaltweiten (
δSp
s )Le und (
δSp
s )La,




Die nachfolgende Berechnung des Verlustbeiwertes fu¨r das Leitrad wird entsprechend
auf das Laufrad angewandt, indem fu¨r die Schaufelwinkel β1 und β2 statt α0 und
α1, fu¨r das Verha¨ltnis der Meridiangeschwindigkeiten
cm2
cm1
statt cm1cm0 sowie fu¨r die
Mach- und Reynoldszahlen Maw2 und Re2 statt Mac1 und Re1 gesetzt werden.
α¯0 = 90◦ − α0



































yP = yPi ·
{








Die Proﬁlverlust-Hilfsgro¨ßen yP0 und yP1 in Abha¨ngigkeit vom Austrittswinkel aus
dem Schaufelgitter α1 bei verschiedenen Teilungswinkeln werden aus [40] entnommen
(Bild 3.7).
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Bild 3.7: Proﬁlverlust-Hilfsgro¨ßen yP0 und yP1 in Abha¨ngigkeit vom Gitter-





Fu¨r den Fall, dass die Machzahl Mac1 > 1 ist, gilt
yP = yP · [1 + FMach · (Mac1 − 1)2] (3.22)




















2 · (tan α¯0 + tan α¯1) · cos α¯M + ζ · cos
3 α¯M · tan α¯M
cos2 α¯1
]
Der Gesamtverlustbeiwert ζ wird erst am Ende der Verlustberechnung ermittelt und






















Rez = Re1 (3.25)
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Ist die Reynoldszahl Re1 gro¨ßer als die kritische Reynoldszahl Rek = 2 · 106 [2], gilt
Rez = Rek.














) · Z · (δSp
s
)0,78
ζ = ζP + ζS + ζSp
Vergleicht man die einzelnen Verlustanteile, so fa¨llt auf, dass die Spaltverluste den
gro¨ßten Anteil ausmachen. Die Spaltverluste sind jedoch proportional zu der bezo-
genen Spaltweite ( δSps ) angesetzt, d. h. die Spaltweite muss relativ genau bekannt
sein, um einigermaßen richtige Verlustbeiwerte zu berechnen.
Der Radialspalt ist notwendig, um ein Anstreifen der Schaufeln am Geha¨use bzw.
an der Welle zu vermeiden. Neben den Fertigungstoleranzen und der Durchbiegung
der Welle spielt insbesondere der La¨ngenzuwachs der Schaufeln auf Grund der ther-
mischen Dehnung und der Dehnung durch die Fliehkra¨fte eine Rolle.
Unter Beru¨cksichtigung der Dehnungen wird fu¨r die Spaltweite bei den Laufra¨dern
vereinfacht
δSp ≈ l ·
[








+ 0, 00025 m (3.26)
gesetzt ([34] und [35]). Hierin ist βtherm der thermische Ausdehnungskoeﬃzient des
Schaufelmaterials, TW die mittlere Wandtemperatur der Schaufel, TBezU die Bezugs-
Umgebungstemperatur, Eelast der Elastizita¨tsmodul des Schaufelmaterials und u die
mittlere Umfangsgeschwindigkeit am mittleren Radius r.
Bei der Berechnung der Spaltweite fu¨r die Leitra¨der entfa¨llt selbstversta¨ndlich der
Fliehkraftanteil.
Der Faktor
Felast ≈ 2 + νN3 · (1 + νN )
ist fu¨r eine prismatische Schaufel kleiner als eins. Da die Fliehkra¨fte vor allem bei
den langen Schaufeln des letzten Laufrades eine Rolle spielen, wird na¨herungsweise
Felast ≈ 0, 8 gesetzt.
Im Gegensatz dazu hat die Temperatur-Wa¨rmedehnung den relativ gro¨ßten Ein-
ﬂuss bei der ersten heißen Schaufelreihe. Versta¨rkend kommt hinzu, dass auch die
Welle einer thermischen Dehnung unterliegt, vermindernd allerdings ebenfalls das
Geha¨use. Der Vergleich mit ausgefu¨hrten Spaltweiten zeigt, dass fu¨r den Faktor
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na¨herungsweise Ftherm ≈ 1, 2 zu setzen ist.
Da bei mehrstuﬁgen Turbinen der Wa¨rmedehnungsanteil bei den ersten Schaufeln
am gro¨ßten ist und der Fliehkraftanteil bei den letzten Schaufeln, wird vereinfacht
fu¨r alle Schaufelreihen βtherm(TWmax) bei den ho¨chsten Schaufeltemperaturen der
Turbine und Eelast.(TWmin) bei den niedrigsten eingesetzt. Damit ergibt sich fu¨r den
Spalt
δSp ≈ l ·
[








+ 0, 00025 m. (3.27)
Verglichen mit den gemessenen Verlusten von ausgefu¨hrten Turbinen sind die berech-
neten Gesamtverlustbeiwerte etwas zu hoch. Sie werden mit einem Faktor FV erlust
angepasst
ζ = ζBerechnung · FV erlust (3.28)
mit FV erlust ≈ 0, 95.
3.1.4.3 Radiales Gleichgewicht
Bei Betrachtung der Stro¨mung als quasi-zweidimensional (q2D) wird das sogenannte
radiale Gleichgewicht in den Axialspalten zwischen den Ra¨dern der Turbine berech-
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Mit der Vereinfachung ∂∂ϕ = 0 sowie
∂
∂z ≈ 0 in den Axialspalten und bei Ver-





















U¨ber den Meridianwinkel γm zwischen der Geschwindigkeit in Achsrichtung (cz)
und der Geschwindigkeit entlang einer Meridianstromlinie (cm) gilt fu¨r die Radial-
geschwindigkeit
cr = cm · sin γm. (3.31)
Wegen der unterschiedlichen Druckverteilung vor und nach einem Schaufelrad
”schwingen” die Meridianstromﬂa¨chen, so dass bei q2D-Stro¨mung die Meridianstro¨-





und in der Ebene 1 mit
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Bild 3.8: Kontrollebenen bei einer Turbinenstufe
Der Index i-1 kennzeichnet die Werte der vorhergehenden und i+1 die der nachfol-
genden Stufe. Die Radien r0i , r1i und r2i bezeichnen die Werte einer Stromﬂa¨che mit
gleicher Aufteilung der Massenstro¨me. Ausgehend von der Bezugsstromﬂa¨che rB , an
dem die Zustandswerte bekannt sind, mu¨ssen in den Spaltebenen 0G, 1G und 2G
folgende Bedingungen erfu¨llt sein:













ρ0G = ρ0G(T0G , p0)





ca0G = cm0G · cos γ0
35





h0G = ht0G −
c20G
2
T0G = T0G(h0G , p0)









ρ0G · ca0G · 2 · π · r · dr. (3.32)
Erschwerend kommt hinzu, dass bei Konvektionsku¨hlung am Ende des Schaufelgit-
ters Ku¨hlmittel austritt und mit dem Gas vermischt wird und bei Filmku¨hlung sogar
schon im Schaufelkanal an den Schaufeln ein Ku¨hlﬁlm vorhanden ist.
m˙0G(r0) + m˙KMLe(r0) = m˙1G(r1)
m˙1G(r1) + m˙KMLa(r1) = m˙2G(r2) (3.33)
Somit deﬁniert der Massenstrom m˙0G(r0) bei verschiedenen Radien r0 den Strom-
ﬂa¨chenradius r1(r0) in der folgenden Ebene 1 wie auch der Massenstrom m˙1G(r1)
bei verschiedenen Radien r1 den Stromﬂa¨chenradius r2(r1) in der Ebene 2 der Tur-













ρ1G = ρ1G(T1G, p1)
cr1G = cm1G · sin γ1
tan γ1 ≈ r2 − r0
bLe + bLa
· 0, 8
ca1G = cm1G · cos γ1
ω = 2 · π · n
u1 = r1 · ω
u2 = r2 · ω
cu1G =
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∆hLe′G = h1′G − h0G




T1′G = Polytrope(νLe′G , p0, T0G , p1). (3.34)
Die Dissipationsarbeit jLe′G(r0) wird u¨ber den berechneten Verlustbeiwert ζ(r0)
und die kinetischen Energien im Leitrad bestimmt. Die bis dahin noch unbekannten
Werte fu¨r die Geschwindigkeiten im Laufrad w1G und w2′G werden gescha¨tzt und
iterativ verbessert.
Der Radius r1(r0) der Stromﬂa¨che durch r0 mit dem Massenstrom m˙0G ist eine
Funktion des Massenstromes m˙1G





ρ1G · ca1G · 2 · π · r · dr. (3.36)
Der Radius r1 muss entsprechend variiert werden, um die Gleichung zu erfu¨llen.
























ρ2G = ρ2G(T2G , p2)
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∆hLa′G = h2′G − h1G




T2′G = Polytrope(νLa′G , p1, T1G , p2)) (3.38)
Die Variation von r2 ergibt





ρ2 · ca2 · 2 · π · r2 · dr. (3.40)
Durch die Vorgabe eines wt(r0)-Proﬁls wird die radiale Verteilung der Gro¨ßen T2(r2),
ρ2(r2) und speziell auch ca2(r2) gezielt beeinﬂusst.
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Von besonderer Bedeutung ist auch die Verteilung des Reaktionsgrades ρh u¨ber dem
Radius und muss insbesondere in Nabenna¨he kontrolliert werden, um Ru¨ckstro¨mun-
gen zu vermeiden.
Voraussetzungen fu¨r die Gu¨ltigkeit dieser Beziehungen sind:
- der Ausgleich in Umfangsrichtung ( ∂∂ϕ = 0) in den Ebenen 0, 1 und 2, was
durch Mittelwertbildung beru¨cksichtigt wird,
- die der technischen Arbeit wt proportionale Verteilung der Dissipationsarbeit
u¨ber dem Radius
j(r1) = wt · (1− 1
ηt
), (3.41)
was in einem ungesto¨rten Stro¨mungsbereich anna¨hernd korrekt ist, hingegen
nicht gilt in der Na¨he der Nabe und der Geha¨usewand sowie
- sich auf Rotations-Stro¨mungsﬂa¨chen bewegende Masseteilchen, was wegen der
Verdrehung der Stromﬂa¨chen beim Durchstro¨men durch die Schaufelgitter
nicht erfu¨llt ist.
3.1.4.4 Wa¨rmedurchgang an einer geku¨hlten Turbinenschaufel
Vor der Herleitung der Berechnungsgleichungen fu¨r die Wa¨rmeu¨bertragung werden
einige grundlegende Vereinfachungen getroﬀen:
- Die Wa¨rmeu¨bertragung zwischen Heißgas und Ku¨hlmedium ﬁndet nur entlang
der Ku¨hlkana¨le statt, die Wa¨rmeu¨bertragung an den Schaufelfu¨ßen und beim
Umlenken der Ku¨hlmassenstro¨me am Schaufelkopf wird nicht beru¨cksichtigt.
- Der gasseitige Wa¨rmeu¨bergang wird na¨herungsweise fu¨r den ersten Ku¨hlkanal
fu¨r ein quer angestro¨mtes Rohr und fu¨r die weiteren Ku¨hlkana¨le an einer ebe-
nen Platte berechnet.
- Die nur wenig vera¨nderlichen Totaltemperaturen des Heißgases auf dem Stro¨-
mungsweg in einem Schaufelgitter werden nach jedem Ku¨hlkanal mit Hilfe der
in den einzelnen Ku¨hlkana¨len u¨bertragenen Ku¨hlwa¨rmen berechnet.
Der diﬀerentielle Wa¨rmestrom setzt sich zusammen aus dem Wa¨rmedurchgang vom
Gas auf das Ku¨hlmedium und der Wa¨rmeu¨bertragung vom Gas auf die a¨ußere Schau-
feloberﬂa¨che durch Strahlung [36].
dQ˙
dy
= k · U · (TtG − TtKM ) + αR · Ua · (TG − TC) (3.42)
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Hierin wird der Wa¨rmedurchgangswert von der Gasseite zum Ku¨hlmedium als Pro-
dukt von Wa¨rmedurchgangszahl und Umfang angesetzt, mit dem Wa¨rmeu¨bergangs-
koeﬃzienten αKM ku¨hlmittelseitig und dem Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzienten αG gas-
seitig, den Schichtdicken s der Schaufelwand und sCi der inneren Wa¨rmeda¨mm-
schicht sowie sCa der a¨ußeren Wa¨rmeda¨mmschicht und den zugeho¨rigen Wa¨rme-
leitfa¨higkeiten λ, λCi und λCa.
k · U =
(
1
αKM · Ui +
sCi
λCi · Ui +
s
λ · Um +
sCa





Fu¨r den ku¨hlmittelseitigen Wa¨rmeu¨bergang wird der innere zur Wa¨rmeu¨bertragung
beitragende Umfang, fu¨r die Wa¨rmeleitung ein mittlerer und fu¨r den gasseitigen
Wa¨rmeu¨bergang der a¨ußere Umfang bestimmt. Wegen der geringen Schichtdicken
wird na¨herungsweise bei einer Wa¨rmeda¨mmung von außen der a¨ußere Umfang und
bei einer Wa¨rmeda¨mmung in den Ku¨hlkana¨len der innere Umfang der Schaufel ein-
gesetzt.
Um Ku¨hlkana¨le beliebiger Geometrien einfach berechnen zu ko¨nnen, wird die Zir-
kularita¨t eingefu¨hrt [8]. Nach Deﬁnition ist sie das Verha¨ltnis des Umfanges eines
Kreises zu dem Umfang des wirklichen wa¨rmeu¨bertragenden Umfanges eines Ku¨hl-





Die Tabelle 3.1 gibt die Beziehungen fu¨r die Zirkularita¨ten von einigen ausgewa¨hlten
Stro¨mungskana¨len an.
Tabelle 3.1: Zirkularita¨ten von ausgewa¨hlten Stro¨mungskana¨len
Kreis φc=1
um den Fakt. fr vergro¨ßerter Kreisumfang φc= 1fr


















Als Schaufelwerkstoﬀ wird eine Nickel-Basislegierung fu¨r Wandtemperaturen bis zu
900 ◦C ausgewa¨hlt, der bei 0 ◦C eine Wa¨rmeleitfa¨higkeit von 10 Wm·K aufweist, die bis
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1000 ◦C linear bis auf 30 Wm·K ansteigt [36]. Somit la¨sst sich die Wa¨rmeleitfa¨higkeit
zu
λ = λ0 + (λ1000 − λ0) · (Tm − T0)1000K (3.46)
bestimmen, wenn fu¨r Tm die mittlere Temperatur der Schaufelwand eingesetzt wird.
Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient durch Strahlung
Bei ho¨heren Temperaturen ist neben der Wa¨rmeu¨bertragung durch Konvektion auch
die Energieu¨bertragung durch Wa¨rmestrahlung der Gase zu beru¨cksichtigen. In der
Wa¨rmeu¨bertragung ﬁndet man ha¨uﬁg die Berechnung von Konvektion und Strah-
lung eines heißen Gases durch Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzienten. Das bedeutet, dass fu¨r
den Wa¨rmestrom durch Strahlungsaustausch
Q˙R = Ua ·
>W · σR ·
(
>em · T 4G − >abs · T 4C
)
1− (1− >W ) · (1− >abs) (3.47)
ein dieser Gro¨ße entsprechender Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient deﬁniert wird
Q˙R =def Ua · αR · (TG − TC) (3.48)
αR =
>W · σR
1− (1− >W ) · (1− >abs) ·
>em · T 4G − >abs · T 4C
TG − TC , (3.49)
der mit Hilfe von Na¨herungsformeln berechnet wird [36]. Darin sind Ua der a¨ußere
Umfang der Turbinenschaufel und >W das Emissionsverha¨ltnis an der Schaufelwand.
Gasseitiger Wa¨rmeu¨bergang durch Konvektion
Fu¨r die Berechnung der Nußeltzahlen gelten bis auf die Ho¨he eines Minimalwertes,
der jedoch bei den hier betrachteten Gro¨ßenordnungen keine Rolle spielt, gleiche
Beziehungen fu¨r einen quer angestro¨mten Proﬁlzylinder wie fu¨r eine u¨berstro¨mte
ebene Platte [36]. Die fu¨r den Wa¨rmeu¨bergang relevante Geschwindigkeit ist die
Anstro¨mgeschwindigkeit des Gases. Sie ergibt sich als integraler Mittelwert der Ge-
schwindigkeit entlang der Oberﬂa¨che unter Beru¨cksichtigung des Hohlraumanteils
im Stro¨mungskanal durch das Schaufelproﬁl (Bild 3.9).
ψ = 1− AH
AK
(3.50)









v · η ,
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A K
A H
Bild 3.9: Quer angestro¨mtes Schaufelproﬁl in einem Stro¨mungskanal





λ ist die Wa¨rmeleitfa¨higkeit des Gases, lassen sich die Nußeltzahlen fu¨r die laminare
Grenzschicht





und fu¨r die turbulente Grenzschicht
Nuturb =
0, 037 ·Re0,8 · Pr
1 + 2, 443 ·Re−0,1 · (Pr 23 − 1)
(3.52)
bestimmen. Fu¨r Prandtlzahlen gro¨ßer oder gleich 0,6 und Reynoldszahlen kleiner
107, was fu¨r die gesamte Berechnung gegeben ist, wird die Nußeltzahl nach der
Beziehung von Gnielinski bestimmt.
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Wa¨rmeu¨bergang bei Filmku¨hlung
Bei der Filmku¨hlung stro¨mt ein Teil der Ku¨hlluft an vielen Stellen der Schaufel nach
außen in den Gasraum. Diese Luft legt sich als abstro¨mender Ku¨hlﬁlm auf die Schau-






Bild 3.10: Schaufel mit Filmku¨hlung
Das Aufheizen und Beschleunigen des Ku¨hlﬁlms und das Vermischen mit dem Gas
wird mit einem stark vereinfachten Modell berechnet (Bild 3.11) [8].
Bild 3.11: Vereinfachtes Modell zur Berechnung der Filmku¨hlung
Die Vereinfachungen bestehen darin, dass
- gleiche Werte oder Verha¨ltnisse von der Konvektionsku¨hlung auf eine Stro¨mung
mit Wa¨rmeu¨bergang auf einem Ku¨hlﬁlm u¨bertragen werden,
- keine Vermischung fu¨r die weitere Zustandsa¨nderung des abstro¨menden Ku¨hl-
ﬁlms angenommen wird und
- ein einfaches Geschwindigkeitsproﬁl im Bereich der Grenzschichtstro¨mung vor-
gegeben wird.
An der Austrittsstelle des Ku¨hlﬁlms aus der Schaufel sind der Massenstrom m˙FE
und der Zustand (TtFE , TFE , pFE = pG) des Ku¨hlﬁlms bekannt. Die Geschwindigkeit
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cFE wird in Analogie zum Ausstro¨men an der Hinterkante der Schaufel aus der
Ausstro¨mbedingung bestimmt. Damit ist auch die Schichtdicke des Films gegeben.
yFE =
m˙FE · vFE
2cFE · lFE · z
(3.55)
Mit der Wa¨rmezufuhr vom Heißgas und der Wa¨rmeu¨bertragung auf die Oberﬂa¨che




= αFG · Ua · (TtG − TtF )− αFC · Ua · (TtF − TC)
m˙F · dhtF
dx
≈ m˙F · cpF ·
dTtF
dx















Der wa¨rmeu¨bertragende Umgang an der Schaufeloberﬂa¨che ist Ua ≈ 2 · l · z, wenn
vereinfacht Saug- und Druckseite gleichzeitig berechnet werden.
Wird weiter stromab ein Gleichgewichtszustand zwischen dem Ku¨hlﬁlm und dem




= (αFG · Ua) · (TtG − TtF )− (kFC · Um) · (TtF − TtKM )
m˙F · cpF · dTtF
dx
≈ [(αFG · Ua) · TtG + (kFC · Um) · TtKM ]










(αFG · Ua) + (kFC · Um)
m˙F · cpF
]
· TtF . (3.57)
Durch Integration u¨ber die U¨berstro¨mla¨nge L erha¨lt man die Ku¨hlﬁlmtemperatur
TtFA am Ende der Schaufel
TtFA ≈ AF − (AF − TtFE ) · e
−(BF ·L). (3.58)
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αFGE · TtGE + αFCE · TCE
αFGE + αFCE
+
(αFGA · Ua) · TtGA + (kFC · Um)A · TtKMA
(αFGA · Ua) + (kFC · Um)A
]
(BF · L) = 12 ·
[
(αFGE + αFCE ) · Ua
m˙F · cpF
+




Die Schwierigkeit besteht darin, die Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzienten αFG und αFC
na¨herungsweise abzuscha¨tzen. Hierfu¨r wird formal der Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient
im Abstand der Filmdicke yF von der Schaufelwand fu¨r eine Gasstro¨mung ohne
Filmschicht deﬁniert.
Damit kann der Wa¨rmestrom vom Gas auf die Wa¨rmeda¨mmschicht an jeder Stelle
x in Stro¨mungsrichtung des Heißgases durch den Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzienten αG
mit Hilfe der Totaltemperatur des Gases TtG und der Temperatur der Wa¨rmeda¨mm-
schicht TC ausgedru¨ckt werden.
dQ˙
dx
= Ua · αG · (TtG − TC) + Ua · αR · (TG − TC) (3.60)
Er ist gleich demWa¨rmestrom vom Heißgas auf den Ku¨hlﬁlm, ausgedru¨ckt durch den




= Ua · αFG · (TtG − TtF ) + Ua · αR · (TG − TC) (3.61)
und gleich dem Wa¨rmestrom vom Ku¨hlﬁlm auf die wa¨rmeda¨mmende Beschichtung
mit dem Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzienten αFC und den Temperaturen TtF und TC .
dQ˙
dx
= UA · αFC · (TtF − TC) (3.62)










Da αFG sehr empﬁndlich fu¨r kleine A¨nderungen der Temperatur TtF ist, wird ver-
einfacht angenommen
αFG ≈ 2 · αG. (3.64)
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Mit der Temperatur TtF am Abstand yF von der Schaufelwand ergibt sich das Proﬁl




















Bild 3.12: Typisches Temperaturproﬁl beim Wa¨rmedurchgang durch eine ﬁlm-
geku¨hlte Schaufel
Der gesamte Ku¨hlwa¨rmestrom Q˙Kges ist die Summe der von dem Ku¨hlﬁlm und der
verbleibenden Konvektionsluft aufgenommenen Wa¨rmen.
Q˙Kges = Q˙F + Q˙KL (3.65)
Ku¨hlmittelseitiger Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient





ermittelt werden, wenn der hydraulischen Durchmesser mit Hilfe der Zirkularita¨t






Bei turbulenter Stro¨mung durch Kana¨le, was fu¨r die gesamte Berechnung zutriﬀt,
wird die Nußeltzahl fu¨r das Ku¨hlmedium mit Hilfe der Beziehung von Gnielinski
Nu =
ξ
8 · (Re− 1000) · Pr
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berechnet, mit dem Verlustbeiwert [36]
ξ = (1, 82 · logRe− 1, 64)−2. (3.68)







Im Nassdampfgebiet ha¨ngt der Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient von der Art des Siede-
bereiches ab. Als Siedebereiche kommen konvektives Sieden und Blasensieden vor,
welche durch den Druck, die Temperaturdiﬀerenz zwischen Wand und Ku¨hlmedium,
die Massenstro¨me und die hydraulischen Durchmesser des durchstro¨mten Ko¨rpers
charakterisiert sind [36].
Mit den Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzienten αkv fu¨r konvektives Stro¨mungssieden in verti-
kalen Leitungen und αkh fu¨r konvektives Stro¨mungssieden in horizontalen Leitungen,




· (αkv + αkh) (3.70)
ermitteln. Die hierin enthaltenen Werte fu¨r αkv werden mittels























sowie fu¨r αkh mit Hilfe























berechnet. Gema¨ß den Gleichungen sind die Zahlenwerte der lokalen einphasigen
Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzienten fu¨r Flu¨ssigkeit αl, an der linken Grenzkurve fu¨r x = 0,
wie auch fu¨r Dampf αr, an der rechten Grenzkurve fu¨r x = 1, zu bestimmen.
Zur Blasenbildung ist in der wandnahen Flu¨ssigkeit eine bestimmte U¨berhitzung
erforderlich. Ist die Wa¨rmestromdichte gro¨ßer oder gleich der kritischen Wa¨rme-
stromdichte, ergibt sich der gesamte Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient fu¨r Blasensieden
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· (αBvauf + αBvab + 2 · αBh). (3.73)
Unter Beru¨cksichtigung der Flu¨ssigkeitseigenschaften, der Heizwandeigenschaften,
der Abmessungen des durchstro¨mten Ko¨rpers wie auch der Stro¨mungseinﬂu¨sse durch
den Massenstrom, des Dampfgehaltes und des Siededruckes, wird der Wa¨rmeu¨ber-
gangskoeﬃzient im senkrechten aufwa¨rts durchstro¨mten Ko¨rper mit Hilfe



























Aus Versuchsreihen ist bekannt, dass bei Abwa¨rtsstro¨mung der Wa¨rmeu¨bergangs-
koeﬃzient kleiner ist als bei Aufwa¨rtsstro¨mung gema¨ß
αBvab = 0, 75 · αBvauf . (3.75)
Im Gegensatz zum senkrechten Stro¨mungskanal wird beim Blasensieden im horizon-
talen Stro¨mungskanal eine Abha¨ngigkeit des umfangsgemittelten Wa¨rmeu¨bergangs-
koeﬃzienten vom Massenstrom und vom Dampfgehalt gemessen. Somit berechnet
sich der Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient bei Blasensieden in horizontalen Kana¨len nach




































Wird der umfangsgemittelte Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient nach Gleichung (3.76) gro¨-
ßer als der nach Gleichung (3.74)berechnete, ist die Abha¨ngigkeit von der Massen-
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Ohne Beachtung von Kriterien, wann konvektives Sieden oder Blasensieden vor-









Wa¨rmeleitung in der Schaufel
Wegen der vera¨nderlichen Temperaturen des Heißgases und des Ku¨hlﬂuids entlang
ihres Stro¨mungsweges sind auch die Wandtemperaturen in der Schaufel unterschied-
lich. Durch Wa¨rmeleitung ﬁndet ein Temperaturausgleich in der Schaufel statt, wo-
bei die niedrigere Temperatur angehoben und die ho¨here abgesenkt wird.
Je nach verwendetem Ku¨hlmittel ko¨nnen die Unterschiede zwischen der gasseitigen
Wandtemperatur TWG und der ku¨hlmittelseitigen Wandtemperatur TWKM sehr groß
sein, so dass Wa¨rmestro¨me durch die Schaufel auftreten. Ebenso kann bei starker
Aufheizung des Ku¨hlmittels der Unterschied zwischen der Wandtemperatur am Ein-
tritt TWE und am Austritt TWA betra¨chtlich sein, so dass ein Temperaturausgleich
in radialer Richtung entlang des Ku¨hlkanals wie auch zwischen den Ku¨hlkana¨len
durch Wa¨rmestro¨me stattﬁndet.
Somit la¨sst sich die Wa¨rmeleitung quer ab zur Stro¨mungsrichtung des Ku¨hlﬂuids






· Um · (TWG − TWKM ) (3.80)






· dxs · (TW2 − TW1). (3.81)
Die Wa¨rmeleitung im Material in Stro¨mungsrichtung des Ku¨hlﬂuids ergibt sich als
Funktion der zweiten Ableitung der Wandtemperatur nach dem Stro¨mungsweg
dQ˙Wl
dy




die im Rechenprogramm numerisch bestimmt wird.
Diese zusa¨tzlichen Wa¨rmestro¨me werden bei der Berechnung der Schaufelwandtem-
peraturen beru¨cksichtigt.
3.1.4.5 Stro¨mung durch einen Ku¨hlkanal mit Druckverlusten und
Wa¨rmeaufnahme
Bei der Stro¨mung durch den Schaufelkanal erfa¨hrt das Ku¨hlmittel Druckverluste,
gleichzeitig wird durch die Schaufelwand Wa¨rme vom umgebenden Heißgas u¨ber-
tragen. Aus diesem Grund werden die Zustandsa¨nderungen des Ku¨hlmittels u¨ber
die La¨nge des Ku¨hlkanals diﬀerentiell betrachtet.
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und die speziﬁsche Enthalpie






am Ende eines Stro¨mungsabschnitts berechnen, wenn l die La¨nge eines Ku¨hlkanals
bezeichnet [35].
Die insgesamt in einem Schaufelrad u¨bertragene Wa¨rmemenge la¨sst sich als Summe
der Wa¨rmestro¨me in den einzelnen Ku¨hlkana¨len multipliziert mit der Schaufelanzahl
bestimmen.




3.1.4.6 Stro¨mung durch einen Ku¨hlkanal des Rotors mit Druckverlusten und
Wa¨rmeaufnahme
Im Gegensatz zu der Berechnung des Leitrades werden im Laufrad die Wa¨rmeu¨ber-
tragung mit Hilfe der relativen Totaltemperatur und die Zustandsa¨nderung mit der
relativen Totalenthalpie berechnet.
Mit der La¨nge l eines Ku¨hlkanals werden die u¨bertragene Wa¨rme, der Druck und die
Temperatur am Ende eines 1. Stro¨mungsabschnitts analog den Gleichungen (3.59)
bis (3.61) berechnet.
3.1.4.7 Kontrolle der zula¨ssigen Schaufelwandtemperaturen
Da bei modernen Hochtemperaturwerkstoﬀen die zula¨ssige Wandtemperatur 900 ◦C
nicht u¨berschreiten darf, werden an der gesamten Schaufeloberﬂa¨che die tatsa¨chli-
chen Wandtemperaturen kontrolliert.
In dieser Berechnung wird neben dem Wa¨rmeu¨bergang vom Ku¨hlﬂuid auf die Ku¨hl-
kanaloberﬂa¨che sowie dem Wa¨rmeu¨bergang und der Strahlung vom Gas auf die
Schaufeloberﬂa¨che auch die Wa¨rmeleitung im Material beru¨cksichtigt. Die Wa¨rme-
bilanz an einem Ausschnitt einer Turbinenschaufel ist in Bild 3.13 dargestellt.
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QG Wärmeübertragung vom Gas auf die Schaufeloberfläche
QWl Wärmeleitung in der Schaufelwand in Strömungsrichtung
QKMWärmedurchgang vom Kühlmedium auf die Schaufeloberfläche
















Bild 3.13: Wa¨rmebilanz an einem Ausschnitt des ersten Ku¨hlkanals einer Turbi-
nenleitschaufel
In der Diﬀerentialgleichung tritt sowohl ein Term fu¨r die Wa¨rmeleitung im Material
la¨ngs eines Stro¨mungskanals, hervorgerufen durch die vera¨nderliche Ku¨hlmitteltem-
peratur, als auch quer zum Stro¨mungskanal, hervorgerufen durch unterschiedliche













Die Oberﬂa¨chentemperatur der Schaufel muss iterativ bestimmt werden, da der
Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient fu¨r die Strahlung sowohl von der Gastemperatur als
auch von der Temperatur der bestrahlten Wand abha¨ngt. Da bei hohen Turbinen-
Eintrittstemperaturen zum Schutz des Substratmaterials eine Wa¨rmeda¨mmschicht
auf die Schaufeln aufgebracht wird, wird zuerst deren Temperatur berechnet.
Mit dem u¨bertragenen Wa¨rmestrom vom Gas auf die a¨ußere Wa¨rmeda¨mmschicht
dQ˙G
dy
= αG · Ua · (TtG − TCa) + αR · Ua · (TG − TCa) (3.88)
und der Wa¨rmeu¨bertragung von dem Ku¨hlﬂuid auf die Wa¨rmeda¨mmschicht
dQ˙KM
dy
= (k · U)C · (TCa − TtKM ) (3.89)
sowie der Wa¨rmeleitung im Material in Stro¨mungsrichtung des Ku¨hlmittels nach
Gleichung (3.82) als auch quer ab zur Stro¨mungsrichtung des Ku¨hlmittels in Rich-
tung der Schaufelwandoberﬂa¨che des benachbarten Ku¨hlkanals nach Gleichung (3.81)
wird die Bilanzgleichung nach der Temperatur der Wa¨rmeda¨mmschicht aufgelo¨st.
TCa =
αG · Ua · TtG + αR · Ua · TG + (k · U)C · TtKM
αG · Ua + αR · Ua + (k · U)C
+
λ ·AW · d2TWdy2 + λsq · dxs · (TW2 − TW1)
αG · Ua + αR · Ua + (k · U)C (3.90)
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Hierin sind sq die Dicke der Schaufelwand zwischen zwei benachbarten Ku¨hlkana¨len
und dxs die Dicke der Schaufel an der betrachteten Stelle. Der Wa¨rmedurchgangs-
wert vom Ku¨hlmittel auf die Wa¨rmeda¨mmschicht
(k · U)C =
(
1
αKM · Ui +
sCi
λCi · Ui +
s





ist an allen Punkten der Schaufel zu bestimmen. Die zweite Ableitung der Wand-










wird im Programm numerisch berechnet, die Wandtemperaturen der einzelnen Ku¨hl-
kana¨le werden iterativ bestimmt.
Mit der Temperatur der Wa¨rmeda¨mmschicht sowie dem u¨bertragenen Wa¨rmestrom
vom Heißgas auf die Schaufelwandoberﬂa¨che
dQ˙G
dy
= (k · U)G · (TtG − TWa) + αR · Ua · (TG − TCa) (3.93)
und dem Wa¨rmestrom des Ku¨hlmediums auf die a¨ußere Schaufelwand
dQ˙KM
dy
= (k · U)W · (TWa − TtKM ) (3.94)
wird die Bilanzgleichung nach der Wandtemperatur umgestellt.
TWa =
(k · U)G · TtG + αR · Ua · (TG − TCa) + (k · U)W · TtKM
(k · U)G + (k · U)W + λsq · dxs
+
λ · AW · d2TWdy2 + λsq · dxs · (TW2 − TW1)
(k · U)G + (k · U)W + λsq · dxs
(3.95)
Die beno¨tigten Wa¨rmedurchgangswerte vom Gas auf die Wand
(k · U)G =
(
sCa





als auch vom Ku¨hlmittel auf die Wand
(k · U)W =
(
1
αKM · Ui +
sCi





sind ebenfalls fu¨r alle Punkte der Schaufel zu berechnen.
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Zur Vermeidung unzula¨ssiger Spannungen mu¨ssen die Temperaturdiﬀerenzen in der
Schaufelwand TWa − TWi kontrolliert werden. Hierfu¨r wird die Gleichung fu¨r den
u¨bertragenen Wa¨rmestrom vom Gas auf die innere Schaufelwand
dQ˙G
dy
= (k · U)Wi · (TtG − TWi) + αR · Ua · (TG − TCa) (3.98)
und fu¨r den Wa¨rmestrom des Ku¨hlmediums auf die Oberﬂa¨che des Ku¨hlkanals
dQ˙KM
dy
= (k · U)KM · (TWi − TtKM ) (3.99)
in die Bilanzgleichung eingesetzt. Es ergibt sich die innere Wandtemperatur der
Turbinenschaufel zu
TWi =
(k · U)Wi · TtG + αR · Ua · (TG − TCa) + (k · U)KM · TtKM
(k · U)Wi + (k · U)KM + λsq · dxs
+
λ ·AW · d2TWdy2 + λsq · dxs · (TW2 − TW1)
(k · U)Wi + (k · U)KM + λsq · dxs
. (3.100)
Hierin betra¨gt der Wa¨rmedurchgangswert vom Gas auf die innere Schaufelwand
(k · U)Wi =
(
s
λ · Um +
sCa





und der Wa¨rmedurchgangswert vom Ku¨hlmittel auf die Wand des Ku¨hlkanals ist
(k · U)KM =
(
1





Um Kenntnis u¨ber das gesamte Temperaturproﬁl des Schichtensystems zu erhalten,
wird fu¨r den Fall einer Wa¨rmeda¨mmschicht in den Ku¨hlkana¨len auch die Tempera-
tur dieser inneren Wa¨rmeda¨mmschicht bestimmt. Nach Einsetzen des u¨bertragenen
Wa¨rmestroms vom Gas auf die innere Wa¨rmeda¨mmung
dQ˙G
dy
= (k · U)Ci · (TtG − TCi) + αR · Ua · (TG − TCa) (3.103)
und des Wa¨rmeu¨bergangs vom Ku¨hlmedium auf die Wa¨rmeda¨mmschicht
dQ˙KM
dy
= αKM · Ui · (TCi − TtKM ) (3.104)
wird die Bilanzgleichung nach der ku¨hlmittelseitigen Temperatur der inneren Wa¨r-
meda¨mmschicht aufgelo¨st.
TCi =
(k · U)Ci · TtG + αR · Ua · (TG − TCa) + αKM · Ui · TtKM
(k · U)Ci + αKM · Ui
+
λ ·AW · d2TWdy2 + λsq · dxs · (TW2 − TW1)
(k · U)Ci + αKM · Ui (3.105)
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Der Wa¨rmedurchgangswert vom Gas auf die innere Wa¨rmeda¨mmschicht errechnet
sich zu
(k · U)Ci =
(
sCi
λCi · Ui +
s
λ · Um +
sCa





3.1.4.8 Stufenkenngro¨ßen geku¨hlter Turbinen
Die speziﬁsche Stufenarbeit wtSt. ist per Deﬁnition die Stufenleistung PTSt. bezogen





Fu¨r Vergleichszwecke werden daher ”Euler”-Kenngro¨ßen vorgesehen, die im Falle
der oﬀenen Turbinenku¨hlung nur die Gasstro¨mung mit ihren Zusta¨nden vor der
Vermischung beru¨cksichtigen.
wtEu =def u2 · cu2′
G














(h2′G − h1G) + (h1′G − h0G)
(3.109)
Bei starker Ku¨hlung weichen sie deutlich von den einfach deﬁnierten Kenngro¨ßen
ab, zur Beschreibung der Belastung einer Stufe sind sie jedoch besser geeignet. So






(h2G − h1G) + (h1G − h0G)
(3.110)
Der Stufenwirkungsgrad erfasst alle in einer Stufe auftretenden Dissipationsarbeiten









3 Simulationsrechnung einer geku¨hlten Anlage
3.1.4.9 Gesamtturbine
Die Gasturbine besteht aus mehreren aufeinanderfolgenden Stufen, deren Anzahl
zT mo¨glichst klein gehalten wird, um die Schaufelwandtemperaturen und damit
die beno¨tigte Ku¨hlﬂuidmenge und somit auch den Aufwand fu¨r den Bau mo¨glichst
gering zu halten.
Wesentliche Einﬂussgro¨ße auf die Stufenzahl ist die speziﬁsche Arbeit wtSt. , die in
den einzelnen Stufen umgesetzt werden kann.
wt1.St.max ≈ ω · r2S ·
[
ω · r2S +
m˙2 · v2 · tan β2Smin
π · r22S · (1− ν2N2)
]







Diese ”maximale” Arbeit wt1.St.max ist somit eine Funktion der Außenradien und
der Nabenverha¨ltnisse. Das Nabenverha¨ltnis wird nach oben begrenzt, damit die
Schaufelho¨hen im Vergleich zum Radius nicht zu klein werden. Der Radius ist nach
unten beschra¨nkt durch die maximalen Machzahlen Maw2S wie auch Mac1N , die
begrenzt werden, um die Stro¨mungsverluste klein zu halten.
Mit Hilfe eines Gegendralls am Austritt einer Stufe ist es mo¨glich, speziﬁsch hohe
Stufenarbeiten wtSt. bzw. Schaufelarbeitskenngro¨ßen ψSt. zu verwirklichen, bei Re-
aktionsgraden ρh gro¨ßer als 0,5.
Es wird bei den ersten Stufen der Turbine der Gegendrall so gewa¨hlt, dass die Aus-
trittsgeschwindigkeiten c1′G und w2′G aus den Schaufelgittern einer Stufe in etwa
gleich groß sind und folglich die Gesamtdissipationsarbeit mo¨glichst klein.
3.1.4.10 ISO-Werte der Turbine
Da sich Turbinen mit unterschiedlicher Ku¨hlintensita¨t nur schwer vergleichen lassen,
wurden die ISO-Zusta¨nde am Turbineneintritt deﬁniert.
Zu Grunde gelegt wird eine ungeku¨hlte (adiabate) Turbine (Index ISO), die den
gleichen Austrittszustand und die gleiche Leistung wie die geku¨hlte Turbine hat. Sie
wird von einem konstanten Gesamtmassenstrom durchstro¨mt, der gleich dem Aus-
trittsmassenstrom der geku¨hlten Turbine ist. Der Totaldruck am Turbineneintritt ist
gleich, ebenso die Geschwindigkeit, nicht aber die Totalenthalpie und die vor allem
interessierende Totaltemperatur TtTE−ISO . Die Gaszusammensetzung in der Turbi-
ne entspricht selbstversta¨ndlich der Zusammensetzung am Austritt der geku¨hlten
Turbine.
Mit Hilfe der speziﬁschen technischen Turbinenarbeit lassen sich die Eintrittsenthal-
pie und die Eintrittstemperatur bestimmen. U¨ber das Polytropenverha¨ltnis νT−ISO
kann der ISO-Turbinenwirkungsgrad ηT−ISO bestimmt werden, der in jedem Fall
schlechter als der Wirkungsgrad ηtT der geku¨hlten Turbine ist (Bild 3.14).
55






























Bild 3.14: T, s-Diagramm mit ISO-Zustandsa¨nderung in der Turbine
3.1.5 Diﬀusor und Auslass
Nach der Turbine stro¨mt das Abgas durch einen Diﬀusor und einen Schallda¨mpfer,
bevor es u¨ber einen Kamin an die Umgebung abgegeben wird.
3.1.5.1 Turbinen-Diﬀusor
Der Diﬀusor nach der Turbine hat die Aufgabe, die hohen Geschwindigkeiten am
Austritt aus der Turbine zu verringern sowie durch die dabei erzielte Druckerho¨hung
den Druck am Turbinenaustritt abzusenken und damit die insgesamt erzielbare Tur-
binenleistung zu erho¨hen.
3.1.5.2 Anlagen-Auslass
Die beim Stro¨men des Abgases u¨ber die Schallda¨mpfer und den Kamin auftretenden,
zusa¨tzlichen Verluste werden in dem Auslasswirkungsgrad ηA erfasst.
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3.2 Gas- und Dampfturbinen-Anlage
In Zeiten, in denen die Brennstoﬀkosten von entscheidender Bedeutung sind, werden
vielfach keine Gasturbinen-Anlagen, sondern Kombianlagen mit nachgeschaltetem
Abhitzedampferzeuger und Dampfturbinen eingesetzt (siehe Bild 2.14).
3.2.1 Abhitzedampferzeuger
Der Abhitzedampferzeuger ist ein Wa¨rmeaustauscher im Kreuzgegenstrom, der auf
der einen Seite das Abgas der Gasturbinen-Anlage auf eine mo¨glichst niedrige Tem-
peratur herunterku¨hlt (etwa 95◦ C bei schwefelfreiem Brennstoﬀ) und auf der an-
deren Seite das Wasser des Dampfturbinenteils einer Kombianlage vorwa¨rmt, ver-
dampft und u¨berhitzt.
3.2.1.1 Dreidruck-Abhitzedampferzeuger
Die beste Energienutzung, d. h. eine gro¨ßere eﬀektive Gesamtleistung, schaﬀt der
Dreidruck-Abhitzedampferzeuger mit einem Hochdruck- (HD), Mitteldruck- (MD)
und Niederdruck-Dampfteil (ND) (siehe Bild 2.14).
Vor dem Mitteldruck-Zwischenu¨berhitzer wird der Abdampf der Hochdruckturbine
mit dem Mitteldruckdampf gemischt und vor der Niederdruck-Turbine der Abdampf
der Mitteldruckturbine mit dem Niederdruckdampf aus dem Abhitzedampferzeuger.
Im Gegensatz zu einer konventionellen Dampfturbinen-Anlage verarbeitet in einer
Kombianlage die Niederdruckturbine einen gro¨ßeren Massenstrom und einen sehr
viel gro¨ßeren Volumenstrom als die Mitteldruckturbine und vor allem die Hoch-
druckturbine. Selbstversta¨ndlich sitzen die drei Turbinen auf einer Welle.
Unter Beru¨cksichtigung der Gra¨digkeit
∆TDTE =def TtGTA − TtDTE (3.113)
ha¨ngen die mo¨glichen Frischdampftemperaturen TtDTE von der Abgastemperatur
TtGTA der Gasturbinen-Anlage ab.
Daher wird die Abgastemperatur TtGTA der Gasturbine entsprechend hoch vorgege-
ben, um eine gu¨nstige, hohe Dampftemperatur zu erzielen.
Die Frischdampfdru¨cke pDTE scheinen dagegen frei wa¨hlbar zu sein. Unter Beachtung
der Tatsache, dass Wasser bei konstantem Druck auch bei konstanter Temperatur
verdampft, zeigt sich jedoch, dass die erzielbare Gasaustrittstemperatur TtG−AHDEA
vom Druck abha¨ngt, weil im Abhitzedampferzeuger stets eine positive Gra¨digkeit
am Zwickpunkt (Index ZWP ) vorhanden sein muss (Bild 3.15).
∆TZWP = TtG−ZWP − TtW−ZWP (3.114)
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Bild 3.15: Temperaturverlauf in einem Abhitzedampferzeuger
Der Zwickpunkt beﬁndet sich an der Stelle des Dampferzeugers, an der das Wasser
zu sieden beginnt (linke Grenzkurve).
Der Druck des Wassers fa¨llt bei der Verdampfung auf Grund von Dissipation und
Geschwindigkeitszunahme, so dass die Temperatur nicht konstant bleibt, sondern
leicht abfa¨llt.
Um fu¨r die bildliche Darstellung die Wa¨rmedurchgangskoeﬃzienten unberu¨cksich-
tigt zu lassen, ist es vorteilhaft, die Temperaturen im sogenannten T, h-Diagramm
darzustellen.
Die Energiebilanz am Abhitzedampferzeuger (Index AHDE) ergibt:
Q˙AHDE = Q˙G = Q˙D = Q˙D−HD + Q˙D−MD + Q˙D−ND
dQ˙AHDE = m˙G · dhtG = m˙D−HD · dhtD−HD + (m˙D−HD + m˙D−MD) · dhtD−MD









m˙D−HD + m˙D−MD + m˙D−ND
m˙G
· dhtD−ND . (3.115)
Nach der letzten Beziehung ist es sinnvoll, als Abszisse im T, h-Diagramm des Damp-
ferzeugers die speziﬁsche Totalenthalpie htG des Gases zu wa¨hlen und die Tempera-
turen des Wassers/Dampfes und des Gases an den entsprechenden, bekannten Stellen
auf der Ordinatenachse aufzutragen (Bild 3.16).
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Bild 3.16: T, h-Diagamm des Dreidruck-Abhitzedampferzeugers einer GuD-Anlage

























Bild 3.17: T, s-Diagramm des Dreidruck-Dampfteils einer GuD-Anlage
Eine Optimierung kann nur technisch-wirtschaftlich vorgenommen werden, weil ne-
ben den Gra¨digkeiten und Zwickpunkt-Temperaturdiﬀerenzen auch die Dru¨cke des
Hoch-, Mittel- und Niederdruckteils und die einzelnen Teilmassenstro¨me vera¨ndert
werden ko¨nnen.
59
3 Simulationsrechnung einer geku¨hlten Anlage
In den Optimierungsrechnungen werden die Druckverluste des Wassers sowie des
Dampfes mit den Stro¨mungswirkungsgraden fu¨r einen Vorwa¨rm- (ηVW ), Verdamp-
fungs- (ηV D) und U¨berhitzungsteil (ηU¨H) berechnet, ebenso die Druckverluste des
Gases (ηGAHDE) [18].
µVW = 1− 1
ηVW
(Wa¨rmezufuhr)







µG = 1− ηGAHDE (Wa¨rmeabfuhr)










pWZWP − pD′′ ≈
µV D · rD
vD′′
pWAHDEE − pWZWP ≈
µVW · (hWZWP − hWAHDEE )
vWAHDEE












Hierin sind pD′′ , TD′′ und vD′′ der Druck, die Temperatur und das speziﬁsche Volu-
men des Sattdampfes an der rechten Grenzkurve.
Die Gasaustrittstemperatur TtG−AHDEA und somit die gesamte Wa¨rmeaufnahme des
Dampfes ha¨ngt vom gewa¨hlten Druck des Frischdampfes pDTE ab.
Im Vergleich zur Kombianlage mit einem Eindruck-Abhitzedampferzeuger verfu¨gt
die Anlage mit einem Dreidruck-Abhitzedampferzeuger u¨ber eine niedrigere Gas-
austrittstemperatur und eine ho¨here Gesamtleistung der drei Dampfturbinen.
Beim Dreidruck-Abhitzedampferzeuger werden einige Wa¨rmeaustauscherstra¨nge der
verschiedenen Druckstufen parallel ausgefu¨hrt (siehe Bild 2.14). Zum Einen erfolgt
dies, um die Abgastemperatur besser zu nutzen, zum Anderen ist es erforderlich, um
auch die Mitteldruck-Dampftemperatur auf einem a¨hnlich hohen Temperaturniveau
wie die des Frischdampfes fu¨r die Hochdruck-Turbine zu erhalten.
Bei den geschlossenen Ku¨hlungsarten werden die Wasser- und Dampfentnahmen
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und -zufu¨hrungen im Abhitzedampferzeuger entsprechend den Druckniveaus und
Aggregatzusta¨nden des Ku¨hlﬂuids fu¨r die Gasturbine ausgefu¨hrt.
3.2.2 Dampfturbine
Mit den gegebenen Werten fu¨r den Turbinen-Eintrittszustand pDTE und TDTE , den
Turbinen-Austrittsdruck pDTA sowie den Turbinenwirkungsgrad ηDT errechnet sich
die Temperatur TDTA oder der Dampfgehalt xDTA am Austritt aus der Dampftur-
bine u¨ber eine polytrope Zustandsa¨nderung mit dem na¨herungsweise konstanten
Polytropenverha¨ltnis νpolDT .
νpolDT = ηDT (3.117)
Wa¨hrend die Polytrope im u¨berhitzten Dampfgebiet derjenigen des realen Gases










νpol · v − dh
′
dp





Ausgehend vom Zustand xDT ′′ = 1 an der rechten Grenzkurve wird der Dampfgehalt
am Austritt aus der Turbine durch iterative Integration berechnet [9].





(x, p) · dp. (3.119)
Der Hochdruck pD−HD, der Mitteldruck pD−MD und der Niederdruck pD−ND des
Dampfes sind derart zu variieren, dass die resultierende Gesamtleistung der drei
Dampfturbinen maximal wird.
Bei der Bestimmung der Gesamtleistung PDTeff des Dampfteils wird selbstversta¨nd-
lich die Pumpenleistung PP beru¨cksichtigt, d. h. von der Turbinenleistung abgezo-
gen.
Je nach untersuchter Variation ist die u¨bertragene Wa¨rmemenge im Abhitzedamp-
ferzeuger vera¨nderlich, so dass der Teilwirkungsgrad des Dampfteils ηDT variiert.
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Es ist darauf zu achten, dass
- die Hochdruck- und Mitteldruckturbinen nicht in das Nassdampfgebiet expan-
dieren,
- die Dampfzusta¨nde am Hochdruck-Turbinenaustritt und des Mitteldruckdamp-
fes nach dem Dampferzeuger sowie am Mitteldruck-Turbinenaustritt und des
Niederdruckdampfes nach dem Dampferzeuger in etwa gleich sind und
- der Dampfgehalt xTNDA am Austritt der Niederdruckturbine den zula¨ssigen




Um eine ausreichende Lebensdauer zu erreichen, mu¨ssen die Beschaufelungen moder-
ner Gasturbinen-Anlagen, die aus wirtschaftlichen Gru¨nden mit Turbinen-Eintritts-
temperaturen von u¨ber 1300 ◦C betrieben werden, sehr intensiv geku¨hlt werden.
Bei der zurzeit angewandten Ku¨hltechnik wird ein erheblicher Teilstrom der vom
Verdichter gelieferten Luft als Ku¨hlmittel fu¨r die Schaufeln verwendet. Nach Been-
digung des Ku¨hlvorganges wird die Ku¨hlluft dem Heißgasstrom beigemischt. Dem-
nach wird bei der Luftku¨hlung die an den Ku¨hlluftstrom u¨bertragene Wa¨rme dem
Heißgasstrom wieder zugefu¨hrt und somit die Energiebilanz nicht beeinﬂusst.
Nachteilig bei dieser Ku¨hlungsart ist der sehr hohe Ku¨hlluftbedarf, der vom Verdich-
ter bereitgestellt werden muss und den Wirkungsgrad der Anlage erheblich senkt.
Der Aufwand fu¨r die Ku¨hlung und die damit verbundene Gro¨ße der Gasturbine
fu¨hren ferner zu hohen Investitionskosten.
Eine gewinnbringende Alternative, die Materialtemperaturen der Gasturbinenschau-
feln auf einen zula¨ssigen Wert herabzusetzen, ist die Ku¨hlung mit einem Fremdme-
dium, z. B. Hochdruckdampf oder Wasser.
Bei der oﬀenen Ku¨hlung durch ein Fremdmedium wird der Ku¨hldampf - wie die
Ku¨hlluft - am Ende der Schaufeln dem Heißgas in der Turbine beigemischt.
Wird die Ku¨hlung durch ein Fremdmedium geschlossen ausgefu¨hrt, bleibt das Ku¨hl-
medium vollsta¨ndig vom Heißgas getrennt und besitzt einen eigenen Kreislauf. Durch
den Ku¨hlwa¨rmeentzug wird die Enthalpie des Heißgasstromes verkleinert, so dass
die thermodynamischen Verluste im Gasturbinenprozess hoch sind. Bei Einbindung
der Fremdku¨hlung in eine GuD-Anlage kann der Ku¨hldampf in der Dampfturbine
entspannt werden und somit noch unmittelbar Arbeit leisten.
Ku¨hlungstechnisch weist die Fremdku¨hlung Vorteile auf, sie ist jedoch konstruktiv
und regelungstechnisch schwieriger auszufu¨hren.
Eine weitere Maßnahme zur Verbesserung des Gasturbinenprozesses ist, das von
dem Dampfprozess wohlbekannte Prinzip der Zwischenu¨berhitzung auf den Gas-
turbinenprozess zu u¨bertragen. Dabei wird, nach einer ersten Teilentspannung der
Verbrennungsgase, dem Prozess ein zweites Mal und mo¨glicherweise auch drittes Mal
Brennstoﬀenergie zugefu¨hrt. Dadurch wird die Temperatur in der Turbine wieder
angehoben und es erho¨hen sich die Leistung und der Wirkungsgrad der Gasturbinen-
Anlage.
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Bei einem oﬀenen Gasturbinenprozess ist zur Steigerung des Wirkungsgrades eine
Anhebung des Verdichter-Druckverha¨ltnisses als auch der Turbinen-Eintrittstempe-
ratur sinnvoll.
Bei der weiteren Anhebung der Turbinen-Eintrittstemperatur zeigen sich zwei Eﬀek-
te. Zum einen muss fu¨r die Verbrennung mehr Luft zur Verfu¨gung gestellt werden,
zum anderen bedu¨rfen die heißgasfu¨hrenden Bauteile einen ho¨heren Ku¨hlluftmas-
senstrom. Nur durch Verbesserungen in der Verbrennung und den Ku¨hltechnologien
kann in modernen Gasturbinen-Anlagen der erho¨hte Luftbedarf zur Verfu¨gung ge-
stellt werden. Eine weitere Bergenzung im Prozess ist die Bildung von thermischem
NOx bei Verbrennungstemperaturen oberhalb 1700 ◦C .
Wird nur der Verdichterdruck erho¨ht bei konstanter Turbinen-Eintrittstemperatur,
erfolgt in der Turbine eine Entspannung auf eine niedrigere Turbinen-Austritts-
temperatur und es ergibt sich eine Wirkungsgradsteigerung fu¨r ein Gasturbinen-
Kraftwerk. In einem GuD-Kraftwerk kann aus diesem Grund dem Dampfturbinen-
Prozess u¨ber den Abhitzedampferzeuger weniger Wa¨rme zur Verfu¨gung gestellt wer-
den, so dass hier der Anlagenwirkungsgrad sinkt.
Bei den in dieser Arbeit angedachten Gasturbinen-Prozessen mit innovativen Fremd-
ku¨hlkonzepten und Wa¨rmezufuhr in der Turbine kann der Verdichter-Austrittsdruck
angehoben werden bei konstanter Turbinen-Eintrittstemperatur und konstanter Tur-
binen-Austrittstemperatur. Hierdurch ergibt sich neben der Leistungs- und Wir-
kungsgradsteigerung im Gasturbinen-Prozess insbesondere fu¨r den Kombiprozess
ein Potenzial.
4.1 Anforderungskatalog fu¨r den Vergleich mit der
Referenzanlage
Um die Vergleichbarkeit der Variationen des Gasturbinen-Prozesses zu gewa¨hrlei-
sten, werden wesentliche Gro¨ßen konstant gehalten. Es handelt sich hierbei um die
”physikalische” Turbinen-Eintrittstemperatur TtTE , den zugefu¨hrten Energiestrom
E˙B in die Brennkammer, die Turbinen-Austrittstemperatur TtTA sowie die Schau-
felwandtemperaturen TSchTi in der Turbine (Bild 4.3).
reale Turbinen-Eintrittstemperatur TtTE = konst.
Brennstoﬀenergiestrom E˙B = konst.
Turbinen-Austrittstemperatur TtTA = konst.
Schaufelwandtemperaturen in der Turbine TSchTi ≈ konst.
64










Bild 4.3: Konstante und variable Gro¨ßen bei den untersuchten Varianten
Zur Einhaltung der Turbinen-Austrittstemperatur wird das Verdichterdruckverha¨lt-
nis πtV variiert. Durch Vera¨nderung der Ku¨hlmassenstro¨me m˙Ki werden die Schau-
felwandtemperaturen nahezu konstant gehalten.
Verdichterdruckverha¨ltnis πtV = f(TtTA)
Ku¨hlmassenstro¨me m˙Ki = f(TSchTi )
In der praktischen Umsetzung bo¨te es sich an, den Verdichter nicht neu zu konstru-
ieren, sondern nur Vera¨nderungen an der Turbine vorzunehmen, da eine Neukon-
struktion des Verdichters sehr aufwendig ist.
Berechnungsmethoden
Die Gasturbinen-Anlagen werden durch eine realita¨tsnahe Simulationsrechnung be-
rechnet, die durch Erfahrungs- und Messwerte der Hersteller gestu¨tzt und kontrol-
liert wird. Alle wesentlichen maschinen- und apparatetechnischen Komponenten der
Anlage werden einbezogen.
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4.2 Dampfku¨hlung
Bei der Dampfku¨hlung erfolgt die Ku¨hlung der Leit- und Laufschaufeln der Gastur-
bine mit Dampf an Stelle von Luft.
Die Vorteile der Dampfku¨hlung sind:
- die gro¨ßere speziﬁsche Wa¨rmekapazita¨t des Dampfes,
- die niedrigeren Dampftemperaturen, die nur an die Dampfdru¨cke, nicht aber
an die Austrittsdru¨cke im Verdichter gebunden sind, sowie
- der wesentlich geringere Druckerho¨hungsaufwand fu¨r Wasser, verglichen mit
der Luft.
Aus diesen Gru¨nden sind die beno¨tigten Ku¨hldampfmengen niedriger und die Schau-
felwandtemperaturen gut u¨ber den Dampfzustand ”einstellbar”. Vorteilhaft sind
weiterhin die kleineren Abmessungen von Verdichter und Turbine sowie die nicht
vorhandenen Anzapfungen im Verdichter.
Demgegenu¨ber stehen die Nachteile des fu¨r die Bereitstellung des Ku¨hldampfes not-
wendigen Abhitzedampferzeugers und der Leckageverluste in der Zuleitung zur Tur-
bine.
Da die Dampftemperatur stets ho¨her liegen muss als die Siedetemperatur des Was-
sers, fu¨hrt dies bei dem Ku¨hldampf fu¨r die letzte Turbinenstufe dazu, dass die
Ku¨hldampftemperatur ho¨her ist als die vergleichbare Temperatur fu¨r den Fall, dass
Ku¨hlluft dem Verdichter entnommen wu¨rde.
Die Berechnungen zeigen, dass diese Ku¨hlmo¨glichkeit, im Vergleich zur Luftku¨hlung,
sehr eﬀektiv ist. Die Auslegung betriﬀt zuna¨chst die Mengen und den Zustand des
Ku¨hldampfes bei gleicher Ku¨hlwirkung in den Turbinenschaufeln wie bei Luft, die
Variation des Verdichterdruckverha¨ltnisses sowie die Auswirkungen auf den Dampf-
turbinenteil der Anlage.
4.2.1 Oﬀene Dampfku¨hlung
Bei der ”oﬀenen” Dampfku¨hlung (Bild 4.4) wird der Ku¨hldampf, wie die Ku¨hlluft,
am Ende der Schaufeln dem Heißgas der Turbine beigemischt.
Damit wird die an den Ku¨hldampf u¨bertragene Ku¨hlwa¨rme dem Heißgasstrom wie-
der zugefu¨hrt, was energetisch gu¨nstig ist. Doch fu¨hrt die oﬀene Ku¨hlung zu einem
hohen Wasserverbrauch, verbunden mit sehr hohen Kosten fu¨r die Wasseraufberei-
tung.
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Bild 4.4: Schaltplan einer Gasturbinen-Anlage mit oﬀener Dampfku¨hlung der Tur-
binenschaufeln
Konzept der oﬀenen Dampfku¨hlung
Wie bei der Luftku¨hlung wird der Ku¨hldampf u¨ber den Schaufelfuß zugefu¨hrt. Fu¨r
den Rotor bedeutet dies, dass der Ku¨hldampf in ein rotierendes Bauteil eingespeist
werden muss. Dies ist technisch schwieriger auszufu¨hren als die direkte Ku¨hlluftzu-
fuhr zwischen Verdichter und Turbine, die durch die Rotorwelle erfolgt, und fu¨hrt
zu Leckageverlusten.
Bei der oﬀenen Ku¨hlung wird das Ku¨hlﬂuid mit dem Heißgasstrom gemischt, so dass
neben der Konvektionsku¨hlung auch die eﬀektive Filmku¨hlung fu¨r die thermisch
hochbelasteten Schaufeln der ersten Stufe genutzt werden kann. Um Ablagerungen
in den Schaufel und insbesondere in den schmalen Ku¨hlﬁlmbohrungen zu vermeiden,
muss vollentsalztes Wasser eingesetzt werden.
Zuna¨chst werden sowohl die Leit- als auch die Laufra¨der mit Dampf geku¨hlt.
Fu¨r die Auslegung des Schaufelmaterials sind auch fu¨r fremdgeku¨hlte Turbinen-
schaufeln bestimmend, dass
- die zula¨ssige Materialtemperatur an der a¨ußeren Schaufelwand TWa eingehal-
ten wird und
- unzula¨ssige Spannungen in der Schaufelwand auf Grund großer Temperatur-
diﬀerenzen TWa − TWi vermieden werden.
Die erste Forderung wird durch den Auftrag einer wa¨rmeda¨mmenden Beschichtung
auf der Schaufel in ausreichender Dicke eingehalten [19].
Bei der Lu¨ftku¨hlung wird die zweite Forderung u¨ber den niedrigen Wa¨rmeu¨ber-
gangskoeﬃzienten α eingehalten, der zu einer ausreichend hohen Temperatur an der
67
4 Analyse innovativer Gasturbinen-Prozesse
Innenwand des Ku¨hlkanals TWi fu¨hrt. Der etwa vierfache Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃ-
zient von Dampf im Vergleich zu Luft bewirkt jedoch eine Absenkung der inneren
Schaufelwandtemperatur und damit eine Erho¨hung der Wa¨rmespannungen in der
Schaufelwand. Bei maximalen Temperaturdiﬀerenzen von 150 K in der Schaufel-
wand erscheinen diese Spannungen jedoch beherrschbar.
Bild 4.5 zeigt die Temperaturverteilung an einer geku¨hlten Schaufel. Zu erkennen
ist hier der Wa¨rmeu¨bergang vom Gas auf die Schaufeloberﬂa¨che durch Konvektion
und Strahlung, die Wa¨rmeleitung in der Wa¨rmeda¨mmschicht und im Substrat sowie






























Bild 4.5: Typisches Temperaturproﬁl beim Wa¨rmedurchgang durch die mehr-
schichtige Wand der dampfgeku¨hlten Turbinenschaufel
Berechnungsmethoden
Die Stro¨mungsmaschinen Verdichter und Turbine werden stufen- bzw. schaufelgit-
terweise berechnet mit quasi-eindimensionaler Simulation der Luft- und der Gas-
stro¨mung, bei Vorgabe der wichtigsten stro¨mungstechnischen Gro¨ßen. Dies gilt auch
fu¨r das Ku¨hlﬂuid.
Physikalische Eﬀekte der Dampfku¨hlung
Da der Verdichter ausschließlich die Verbrennungsluft komprimiert, kann die Ver-
dichterleistung um mehr als 9 % gesenkt werden.
Bei einem Verdichter-Austrittsdruck von u¨ber 1,8 MPa liegt die Siedetemperatur
des Wassers mit 250 ◦C anna¨hernd 150 K unterhalb der Lufttemperatur am Ver-
dichteraustritt. Erst bei einem Druck kleiner als 0,3 MPa ”schneidet” die Siedelinie
des Wassers die Temperaturverteilung im Verdichter (Bild 4.6).
68























Bild 4.6: Vergleich zwischen Lufttemperatur im Verdichter und Siedetemperatur
des Ku¨hldampfes
Die erforderlichen Ku¨hldampfmassenstro¨me fu¨r die ersten beiden Stufen liegen er-
heblich unterhalb der vergleichbaren Ku¨hlluftmassenstro¨me. Die ho¨here speziﬁsche
Wa¨rmekapazita¨t des Dampfes hebt auch bei dieser Schaltung den Nachteil der ge-
ringfu¨gig ho¨heren Ku¨hldampftemperaturen fu¨r die letzte Stufe auf.
Die Wirksamkeit der Dampfku¨hlung kann durch eine Erho¨hung der Ku¨hldampf-
dru¨cke noch etwas gesteigert werden. Dadurch wird die Austrittsgeschwindigkeit
des ”Konvektions”-Ku¨hldampfes vergro¨ßert. Auch bewirkt die hohe speziﬁsche, in
der Turbinenschaufel u¨bertragene Wa¨rme eine starke Beschleunigung des Dampfes
bis zum Austritt aus den Schaufeln. Da die Machzahlen die Austrittsgeschwindig-
keiten aus den Schaufeln begrenzen, ist die Erho¨hung der Dampfdru¨cke nach oben
beschra¨nkt. Bei der Optimierung des Dampfaustrittsimpulses werden mit ho¨heren
Dampfdru¨cken auch ho¨here Dampftemperaturen erforderlich.
Auswirkungen der oﬀenen Dampfku¨hlung auf den Gasturbinenprozess
Zur Bewertung ihrer Leistungsfa¨higkeit ist eine derartige Gasturbinen-Anlage mit
oﬀener Dampfku¨hlung der Turbinenbeschaufelung mit einer luftgeku¨hlten Gasturbi-
nen-Anlage zu vergleichen, welche als Referenzanlage dient.
Bild 4.7 zeigt die Zustandsa¨nderungen in der Gasturbine mit oﬀener Dampfku¨hlung
im T, s-Diagramm. Lt. Vorgabe werden wesentliche Gro¨ßen gleich denen der Referenz-
Gasturbinenanlage [40] gehalten.
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Bild 4.7: Zustandsa¨nderungen in der Gasturbine mit oﬀener Dampfku¨hlung im
T, s-Diagramm
Da in der Turbine das gleiche Schaufelmaterial verwendet werden soll, ist die Turbinen-
Eintrittstemperatur konstant zu halten.
Um den gewu¨nschten Turbinen-Austrittszustand zu erreichen, muss das Verdichter-
druckverha¨ltnis um 12 % angehoben werden, was eine Erweiterung des Verdichters
um eine Stufe bewirkt. Dieser Mehraufwand fu¨r den Verdichter kann aber durch den
Wegfall der Ku¨hlluftentnahmen wieder kompensiert werden. Demgegenu¨ber steht
die, allerdings sehr kleine, aufzubringende Pumpenleistung fu¨r die Druckerho¨hung
des Ku¨hlwassers vor der Verdampfung.
Die erho¨hte Verdichter-Austrittstemperatur bewirkt bei konstantem zugefu¨hrten
Brennstoﬀmassenstrom eine Anhebung des Heißgasstromes am Turbineneintritt von
gut 2 %. Da die Gasturbine das Arbeitsmedium jedoch nur auf Umgebungsdruck
entspannt, ist erkennbar, dass die Dampfturbine einer GuD-Anlage die Energie des
Ku¨hldamfes, wegen der Entspannung auf den niedrigen Kondensatordruck in Ver-
bindung mit der Kondensation des Dampfes, besser ausnutzen kann.
Leistungsdaten
Durch die eﬀektive Ku¨hlart kann der Massenstrom des Ku¨hlmittels um u¨ber
60 % gesenkt werden. Dies fu¨hrt zu einer Steigerung der elektrischen Leistung der
Gasturbinen-Anlage von anna¨hernd 12 %, gleichzusetzen mit einer Wirkungsgrad-
steigerung von 4,8 Prozentpunkten (Bild 4.8).
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Bild 4.8: Leistungsdaten der Gasturbinen-Anlage mit oﬀener Dampfku¨hlung der
Turbine
Von besonderem Interesse ist bei der Dampfku¨hlung die Frage, ob sich die Kombi-
nation mit einer nachgeschaltenen 3-Druck-Dampfturbinen-Anlage rentiert.
In der GuD-Anlage werden rund 40 % des Abgasmassenstromes zur Ku¨hldampf-
erzeugung genutzt von einem Arbeitsmassenstrom, der mit 413 kg/s schon um
10 % unterhalb dem der Referenzanlage mit Luft als Ku¨hlmedium liegt. U¨ber einen
reinen Abhitzedampferzeuger ko¨nnen nur noch 11 statt bisher 20 kg/s Frischdampf
auf die Hochdruckturbine geleitet werden, bei insgesamt 37 kg/s an Stelle von
69 kg/s Arbeitsmedium im Dampfkreis.
Bei nur geringfu¨gig niedrigerem Wirkungsgrad des Dampfteils von 33,4 % ist hier
die Leistungseinbuße um 49 % erheblich. Der Gesamtwirkungsgrad der Kombian-
lage fa¨llt bei der verminderten elektrischen Leistungsabgabe von 241 MW um 3,6
Prozentpunkte (Bild 4.9).
71































































η i GT η gesη i DT
Bild 4.9: Leistungsdaten der GuD-Anlage mit oﬀener Dampfku¨hlung der Gas-
turbine
Bedenken bezu¨glich eines mo¨glichen Wasseraustrages in der Turbine ko¨nnen aus-
gera¨umt werden, da die Temperaturen des Ku¨hldampfes zu jeder Zeit weit oberhalb
der Siedetemperatur liegen.
Problematisch ko¨nnte die Entnahme der nicht unerheblichen Mengen Ku¨hlwasser
aus der Natur sein. Es bliebe zu u¨berlegen, ob die Austrittstemperatur des Abgases
aus dem Abhitzedampferzeuger so niedrig gewa¨hlt werden kann, dass ein Teil des
Ku¨hlmittels durch Kondensation zuru¨ckgewonnen wird.
4.2.1.1 Gasturbinen-Anlage mit oﬀener Dampf- und Luftku¨hlung
Oﬀene Dampfku¨hlung in der 1./2. Stufe, Luftku¨hlung in der 3./4. Stufe
Wie zu Beginn der Ausfu¨hrung erwa¨hnt, liegt die Siedetemperatur des Wassers
bei niedrigen Dru¨cken oberhalb der Verdichter-Austrittstemperatur im Falle der
Luftku¨hlung. Da auf Grund des hohen Temperaturniveaus in der Turbine auch die
letzten Stufen geku¨hlt werden mu¨ssen, wurden, um gleichfalls den Wasserverbrauch
der Gasturbine zu begrenzen, in einer Variation die beiden letzten Stufen mit Ku¨hl-
luft aus dem Verdichter versorgt (Bild 4.10).
Die 13,3 kg/s Dampf fu¨r die Ku¨hlung der letzten Stufen mu¨ssen durch 22,9 kg/s
Ku¨hlluft aus dem Verdichter ersetzt werden. Die Bereitstellung erfolgt auf niedrige-
rem Druckniveau und fu¨r die 4. Stufe auch bei niedrigeren Temperaturen. Demzu-
folge steigt der Leistungsbedarf des Verdichters um 3,8 %.
Trotz des um fast 40 % ho¨heren Ku¨hlﬂuidmassenstromes in der Turbine kommt es
auf Grund der niedrigeren Wa¨rmekapazita¨t der Luft sowie des geringen Austrittsim-
pulses zu einem, verglichen mit der reinen Dampfku¨hlung, geringen Leistungsabfall
in der Turbine.
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Bild 4.10: Schaltplan einer Gasturbinen-Anlage mit Dampf- und Luftku¨hlung
Durch das etwas niedrigere Verdichterdruckverha¨ltnis sinkt auch die Verdichter-
Austrittstemperatur, so dass der Heißgasmassenstrom am Turbineneintritt geringfu¨-
gig kleiner ist. Die Leistungseinbuße fa¨llt im Vergleich zur reinen Dampfku¨hlung mit
anna¨hernd 0,5 % relativ gering aus. Bei einer elektrischen Leistung von 187 MW ver-
mindert sich der Wirkungsgrad der Anlage um 0,8 Prozentpunkte und liegt nur noch
4 Prozentpunkte oberhalb der Referenzanlage.
Obwohl durch den Ku¨hlluftanteil der Massenstrom des Arbeitsmittels um 2,5 % auf
423 kg/s angestiegen ist und nunmehr 286 kg/s Abgas fu¨r den Abhitzedampferzeuger
zur Verfu¨gung stehen, sind die Ergebnisse fu¨r die Kombianlage nicht befriedigend.
Bei einem, im Vergleich zur reinen Dampfku¨hlung, a¨hnlichen Dampfturbinenwir-
kungsgrad bewirken die nun 47,9 kg/s Arbeitsmittel eine um u¨ber 3 % verminderte
elektrische Gesamtleistung gegenu¨ber der Referenz-GuD-Anlage. Somit liegt auch
der Gesamtwirkungsgrad dieser GuD-Anlage um 1,8 Prozentpunkte unterhalb der
Kombianlage mit konventioneller Luftku¨hlung der Gasturbine.
Oﬀene Dampfku¨hlung nur fu¨r Leitra¨der
Es werden die Auswirkungen einer weiteren Schaltung mit der technisch einfacher zu
verwirklichenden Zufu¨hrung des Ku¨hldampfes zum Stator untersucht. D. h. es wer-
den nur die Leitra¨der mit Dampf und die Laufra¨der konventionell mit Luft geku¨hlt,
was natu¨rlich zu einer Wirkungsgradeinbuße fu¨hrt.
Entscheidend ist der ummehr als 4 % gestiegene Leistungsbedarf des Verdichters, der
zur Bereitstellung der 48,6 kg/s Ku¨hlluft fu¨r die Leitra¨der erforderlich ist. Durch die
Absenkung des Verdichterdruckverha¨ltnisses um 10 % erniedrigt sich die Stufenzahl
auf 16.
Auch fu¨r diese Schaltung gilt, dass trotz des um mehr als doppelt so großen Ku¨hl-
mittelmassenstromes in der Turbine die niedrigere Wa¨rmekapazita¨t der Luft sowie
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der geringe Autrittsimpuls in der Turbine eine geringe Verminderung der Leistungs-
abgabe bewirken.
Die niedrigere Verdichter-Austrittstemperatur, bedingt durch das Verdichterdruck-
verha¨ltnis, fu¨hrt zu einer um 1,7 % geringeren Heißgaszufuhr am Turbineneintritt. So
erreicht die Gasturbinen-Anlage, verglichen mit der reinen Dampfku¨hlung, eine um
6,5 % verringerte elektrische Leistung. Es tritt eine empﬁndliche Wirkungsgradein-
buße von 2,7 % auf sowie eine Leistungssteigerung im Vergleich zur Referenzanlage
von 2,1 %.
Durch den um 17,9 kg/s verminderten Ku¨hldampfmassenstrom fu¨r die Gasturbine
kann in der Kombianlage im Abhitzedampferzeuger 53,3 kg/s Arbeitsmedium fu¨r
die Dampfturbine bereitgestellt werden.
Verglichen mit der Referenz-GuD-Anlage erzeugt die Dampfturbine eine um mehr
als 26 % reduzierte elektrische Leistung. Insgesamt sinkt die Leistung um ca. 4 %,
was einer Einbuße des Gesamtwirkungsgrades von 2,4 Prozentpunkten entspricht.
Die Kombination mit einer nachgeschaltenen 3-Druck-Dampfturbinen-Anlage rech-
net sich in Verbindung mit der oﬀenen Ku¨hlung der Gasturbinenschaufeln mit
Dampf nicht, da die Leistungsdaten schlechter sind als bei der Referenz-GuD-Anlage.
Energetisch gu¨nstiger sein ko¨nnte eine Schaltung, die den Ku¨hldampf fu¨r die Ga-
sturbine erst nach einer Teilentspannung in der Dampfturbine entnimmt, nachdem
er schon Arbeit geleistet hat. Dies fu¨hrt zu einer Erho¨hung der Leistung in der
Dampfturbine wie auch der GuD-Anlage sowie zu erho¨hten Wirkungsgraden.
4.2.2 Dampfku¨hlung mit Dampfzugabe in die Brennkammer
Ein weitergehendes Konzept ist, den Dampf, der in einem Abhitzedampferzeuger
erzeugt wird, ga¨nzlich in der Gasturbine einzusetzen und damit die Dampfturbine
einer GuD-Anlage zu sparen (Bild 4.11).
Vorteilhaft wa¨re die Dampfzugabe in der Brennkammer, da
- der Dampf zur Ku¨hlung der Brennkammer beitra¨gt,
- Verdichtungsarbeit fu¨r die Verbrennungsluft eingespart und
- der Stickstoﬀanteil aus NOx-Gru¨nden verkleinert wird.
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Bild 4.11: Schaltplan einer Gasturbinen-Wasserdampf-Anlage
Tabelle 4.1 gibt die berechnete Abgaszusammensetzung des Verbrennungsgases am
Turbineneintritt im Vergleich zur Referenzanlage an.
Tabelle 4.1: Abgaszusammensetzung am Turbineneintritt der
Gasturbinen-Wasserdampfanlage
Zeichen Referenz Gasturbinen Bedeutung
GuD-Anlage Wasserdampfanlage
ψGN2 0,7390717 0,6505266 Stoﬀmengenanteil Stickstoﬀ
ψGO2 0,1107516 0,0862287 Stoﬀmengenanteil Sauerstoﬀ
ψGCO2 0,0439591 0,0443248 Stoﬀmengenanteil Kohlendioxid
ψGAr 0,0087852 0,0077325 Stoﬀmengenanteil Argon
ψGH2O 0,0968868 0,2107334 Stoﬀmengenanteil Wasser
ψGCO 0,0000011 0,0000012 Stoﬀmengenanteil Kohlenmonoxid
ψGH2 0,0000008 0,0000008 Stoﬀmengenanteil Wasserstoﬀ
ψGOH 0,0001024 0,0000927 Stoﬀmengenanteil Hydroniumion
ψGO 0,0000019 0,0000016 Stoﬀmengenanteil atomarerer Sauerstoﬀ
ψGNO 0,0004350 0,0003542 Stoﬀmengenanteil Stickstoﬀmonoxid
ψGNO2 0,0000046 0,0000035 Stoﬀmengenanteil Stickstoﬀdioxid
MG 28,294 27,051 molare Masse (kg/kmol)
RG 293,862 307,362 speziﬁsche Gaskonstante (J/(kg K))
Eine solche Gasturbinen-Wasserdampf-Anlage steht jedoch in Konkurrenz zu einer
GuD-Anlage.
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Bei niedrigen Dru¨cken kann mehr Dampf erzeugt werden, allerdings ist auch der Ge-
samtwirkungsgrad klein. Je ho¨her der Druck, um so geringer ist die Dampfmenge.
Der Wirkungsgrad liegt ho¨her als der einer Gasturbinen-Anlage, aber immer noch
betra¨chtlich unter dem einer vergleichbaren GuD-Anlage. Es zeigt sich, dass wegen
der Expansion auf den niedrigen Kondensatordruck mit anschließender Kondensati-
on eine Dampfturbine die Abgasenergie am besten nutzen kann.
Die Zustandsa¨nderungen in der Gasturbine mit Dampfzugabe in der Brennkammer
ko¨nnen sehr gut im T, s-Diagramm in Bild 4.12 nachvollzogen werden. Lt. Vorgabe
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Bild 4.12: Zustandsa¨nderungen in der Gasturbine mit Dampfku¨hlung und Dampf-
zugabe in die Brennkammer im T, s-Diagramm
Die elektrische Leistungsabgabe sinkt um 15 %, wenn die Austrittstempertatur aus
dem Abhitzedampferzeuger auf dem Temperaturniveau der Referenz-GuD-Anlage
gehalten wird.
Um das Verbrennungsgas-Wasserdampf-Gemisch in der Brennkammer auf die Turbi-
nen-Eintrittstemperatur aufzuheizen, ist es erforderlich, bei konstantem Brennstoﬀ-
energiestrom das Brennstoﬀ-/Luftverha¨ltnis um 15 % anzuheben. Da das Verbren-
nungsgas, das am Turbineneintritt 21 % Wasserdampf entha¨lt, nur auf Umgebungs-
druck entspannt werden kann und bei den hohen Abgastemperaturen die Verdamp-
fungswa¨rme nicht zuru¨ckgewonnen wird, sinkt der Gesamtwirkungsgrad der Gastur-
binen-Wasserdampfanlage im Vergleich zur Referenz-GuD-Anlage um 8,6 Prozent-
punkte (Bild 4.13).
76





























































Bild 4.13: Leistungsdaten der Gasturbinen-Anlage mit Dampfku¨hlung und Dampf-
zugabe in die Brennkammer
Damit eine solche Anlage wirtschaftlich sinnvoll wa¨re, mu¨sste der Wasserdampfanteil
des Abgases nach dem Abhitzedampferzeuger so weit auskondensiert werden, dass
mo¨glichst der gesamte Wasserbedarf der Anlage gedeckt werden kann. Bei dem in
dieser Rechnung zu Grunde gelegten Wasserdampfanteil von 35 % im Abgas mu¨sste
die Abgastemperatur unter 65 ◦C abgesenkt werden, bevor Wasser ausfa¨llt. Dies
ist mit dem 3-Druck-Abhitzedampferzeuger unter Beachtung der Zwickpunkte nicht
durchfu¨hrbar. Das bedeutet, dass ein zusa¨tzlicher Wa¨rmeaustauscher erforderlich
wa¨re, der mit einer entsprechenden Gra¨digkeit Ku¨hlwasser auf einem Temperaturni-
veau bereitstellt, welches kaum sinnvoll genutzt werden kann. Nach [20] ko¨nnte dies
und auch die notwendige Wasseraufbereitung relativ einfach und dabei kostengu¨nstig
durchgefu¨hrt werden.
4.2.3 Geschlossene Dampfku¨hlung
Das sehr positive Ergebnis der oﬀenen Dampfku¨hlung auf den Wirkungsgrad der
Gasturbinen-Anlage fu¨hrt zu der U¨berlegung, die Vorteile der Dampfku¨hlung in
einem geschlossenen Prozess zu nutzen (Bild 4.14).
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Bild 4.14: Schaltplan einer Gasturbinen-Anlage mit geschlossener Dampfku¨hlung
Im Fall der ”geschlossenen” Schaufelku¨hlung kann der Dampf nach Beendigung des
Ku¨hlvorganges in der Dampfturbine einer GuD-Anlage entspannt werden. Dies fu¨hrt
zu folgenden Vorteilen:
- Die dem Gasturbinenprozess entzogenen Ku¨hlwa¨rme kann im Dampfturbinen-
prozess weitestgehend zuru¨ckgewonnen werden.
- Die Dampfturbine kann die Energie des Ku¨hldampfes besser nutzen durch die
Entspannung auf den niedrigen Kondensatordruck.
- Die Kondensationswa¨rme des Ku¨hldampfes kann im Kondensator zuru¨ckge-
wonnen werden.
- Die Einspeisung des Ku¨hldampfes in den Dampfturbinenprozess bedingt den
Einsatz einer gro¨ßeren Dampfturbine mit besserem Wirkungsgrad.
Im Vergleich zur oﬀenen Dampfku¨hlung fu¨hrt dies zu einer Anhebung des Gesamt-
wirkungsgrades der GuD-Anlage sowie einer Kostenreduzierung durch Einsparungen
bei der Wasseraufbereitung.
Konzept der geschlossenen Dampfku¨hlung
Die Zufuhr des Ku¨hldampfes erfolgt, wie bei der Luftku¨hlung, u¨ber den Schaufel-
fuß. Bei der geschlossenen Konvektionsku¨hlung wird das Ku¨hlﬂuid am Schaufelkopf
einmal umgelenkt und am Fuß aus der Schaufel herausgefu¨hrt (Bild 4.15).
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Bild 4.15: La¨ngsschnitt durch eine konvektionsgeku¨hlte Gasturbinenschaufel
In Abbildung 4.15 ist nur eine der mo¨glichen Stro¨mungsfu¨hrungen zu sehen. Auf
Grund der fehlenden Filmku¨hlung sind bei der geschlossenen Schaufelku¨hlung die
aerodynamischen Verluste geringer als bei der Luftku¨hlung.
Da das Ku¨hlmittel geschlossen in den Schaufeln gefu¨hrt wird, kann der Druck des
Ku¨hldampfes unabha¨ngig vom Druck des Heißgases in der Gasturbine gewa¨hlt wer-
den. So kann durch die Variation des Ku¨hldampfdruckes trotz fehlender Filmku¨hlung
eine sehr eﬀektive Ku¨hlung gewa¨hrleistet werden. Durch die Erho¨hung der Ku¨hl-
dampfdru¨cke vergro¨ßern sich der Austrittsdruck aber auch die Austrittsgeschwin-
digkeit des Konvektionsku¨hldampfes am Austritt aus den Schaufeln.
Die Optimierung des Dampfzustandes fu¨hrt allerdings zu einem Wa¨rmeu¨bergangs-
koeﬃzienten, der, verglichen mit dem der Luft, etwa um einen Faktor sieben mal
gro¨ßer ist und bewirkt eine Absenkung der inneren Schaufelwandtemperatur und
damit eine Erho¨hung der Wa¨rmespannungen in der Schaufelwand.
Berechnungsmethoden
Bei der geschlossenen Schaufelku¨hlung werden die einzelnen Komponenten der Gas-
turbinen-Anlage wie zuvor entlang des Mittelschnitts berechnet, doch erfolgt die
Berechnung der Stro¨mung des Ku¨hlﬂuids mit einer quasi-zweidimensionalen Simu-
lation. Dabei werden die Zustandsa¨nderungen in den Ku¨hlkana¨len mit Hilfe der
”iterativen” Integration bestimmt.
Einbindung der geschlossenen Dampfku¨hlung in eine GuD-Anlage
Optimal kommt die geschlossene Dampfku¨hlung in einer Kombianlage mit U¨berhit-
zung des Ku¨hldampfes im Abhitzedampferzeuger und Entspannung in der Dampf-
turbine zum Einsatz (Bild 4.16).
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Bild 4.16: Schaltbild einer GuD-Anlage mit Ku¨hldampf-Entnahmen fu¨r die ge-
schlossene Dampfku¨hlung und Ku¨hldampf-Zufu¨hrung in den Dampf-
kreislauf
Dadurch kann ein Teil der in der Gasturbine abgefu¨hrten Ku¨hlwa¨rme durch Einspei-
sung des Ku¨hldampfes in die Dampfturbine zuru¨ckgewonnen werden. Aus dem Nach-
teil des Wa¨rmeentzuges aus dem Gasturbinenprozess bei der geschlossenen Ku¨hlung
wird somit ein Vorteil fu¨r den GuD-Prozess.
Insgesamt werden dem Dampfkreislauf gut 35 % des Sattdampfes fu¨r die Ku¨hlung
der Gasturbinenschaufeln entnommen, der dann im Abhitzedampferzeuger nur noch
teilweise u¨berhitzt werden muss.
Auswirkungen des geschlossenen Dampfku¨hlung auf den Gasturbinenpro-
zess
Die Zustandsa¨nderungen in der Gasturbine mit geschlossener Dampfku¨hlung ko¨nnen
sehr gut im T, s-Diagramm in Bild 4.17 nachvollzogen werden. Lt. Vorgabe werden
wesentliche Gro¨ßen gleich denen der Referenz-Gasturbinenanlage [40] gehalten.
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Bild 4.17: Zustandsa¨nderungen in der Gasturbine mit geschlossener Dampfku¨hlung
im T, s-Diagramm
Das Verdichterdruckverha¨ltnis muss um 41 % angehoben werden, um den gefor-
derten Turbinen-Austrittszustand zu erreichen. Dies erfordert eine Erweiterung des
Verdichters auf 21 Stufen und erho¨ht die Luftaustrittstemperatur auf u¨ber 480 ◦C.
Infolge der nicht vorhandenen Ku¨hlluftentnahmen ist der Einlassquerschnitt des Ver-
dichters kleiner, was wu¨nschenswert ist. Somit treten Probleme mit großen Machzah-
len und kleinen Nabenverha¨ltnissen am Eintritt wie auch mit großen Nabenverha¨lt-
nissen am Austritt des Verdichters weniger auf.
Die erho¨hte Verdichter-Austrittstemperatur bewirkt bei konstantem Brennstoﬀmas-
senstrom eine Erho¨hung des Heißgasstromes am Turbineneintritt um mehr als 8 %,
was einen gro¨ßeren Querschnitt am Turbineneintritt zur Folge hat. Auf Grund der
fehlenden Zumischung des Ku¨hlﬂuids bleibt der Massenstrom des Heißgases kon-
stant, so dass der Austrittsquerschnitt der Turbine kleiner und damit gu¨nstiger ist.
Bei der geschlossenen Ku¨hlung kommt es nicht, wie bei der Luftku¨hlung, zu einer
Abnahme der Entropie durch die Zumischung des Ku¨hlmittels zum Heißgasstrom.
Hingegen fu¨hrt die verlustbehaftete Entspannung des Heißgases in der Turbine zu
einer Entropiezunahme. Die gute Ku¨hlwirkung des Dampfes und der damit ver-
bundene geringe Ku¨hlﬂuidbedarf sind an der Diﬀerenz zwischen der physikalischen
Turbinen-Eintrittstemperatur und der ISO-Turbinen-Eintrittstemperatur deutlich
zu erkennen. Sie betra¨gt bei der Gasturbine mit geschlossener Dampfku¨hlung nur
26 K im Gegensatz zu 196 K bei der Lu¨ftku¨hlung.
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Leistungsdaten
Der erforderliche Ku¨hlmassenstrom kann durch die eﬀektive Ku¨hlart um u¨ber
75 % gesenkt werden. Bedingt durch das hohe Verdichterdruckverha¨ltnis erho¨ht sich
trotz fehlender Bereitstellung der Ku¨hlluft die Verdichterleistung um 10 %. Bei ei-
ner Steigerung der Turbinenleistung um 11 % fu¨hrt dies zu einer Erho¨hung der
elektrischen Leistung der Gasturbinen-Anlage von mehr als 12 % verglichen mit der
Referenzanlage. Die Wirkungsgradsteigerung der Gasturbinen-Anlage mit geschlos-
sener Dampfku¨hlung liegt mit 4,7 Prozentpunkten nur geringfu¨gig unterhalb der




















































Bild 4.18: Leistungsdaten der Gasturbinen-Anlage mit geschlossener Dampfku¨h-
lung der Turbine
Wie erwartet wirkt sich die geschlossene Dampfku¨hlung der Gasturbinenschaufeln
mit Einspeisung des Ku¨hldampfes in die nachgeschaltene 3-Druck-Dampfturbinen-
Anlage insbesondere auf die Leistungsdaten der Kombianlage positiv aus.
Zwar ko¨nnen im Abhitzedampferzeuger nur noch 9 kg/s statt bisher 20 kg/s Frisch-
dampf fu¨r die Hochdruckturbine erzeugt werden, doch liegt der gesamte Dampf-
massenstrom durch die Einspeisung des Ku¨hldampfes in den Mitteldruckteil mit 62
kg/s nur 11 % unterhalb dem des Arbeitsmediums im Dampfkreis der Referenz-
GuD-Anlage.
Bei einem deutlich schlechteren Wirkungsgrad des Dampfturbinenteils von 32,5 %
ist die Leistungseinbuße mit 13 % akzeptabel. Der Gesamtwirkungsgrad der Kombi-
anlage mit geschlossener Dampfku¨hlung steigt bei einer um anna¨hernd 3 % erho¨hten
elektrischen Leistungsabgabe um knapp 1,7 Prozentpunkte gegenu¨ber der Referenz-
GuD-Anlage mit Luftku¨hlung (Bild 4.19).
82
































































Bild 4.19: Leistungsdaten der GuD-Anlage mit geschlossener Dampfku¨hlung der
Gasturbine
Geschlossene Dampfku¨hlung nur fu¨r Leitra¨der
Wie bei der oﬀenen Dampfku¨hlung werden auch hier die Auswirkungen der tech-
nisch einfacher auszufu¨hrenden Ku¨hlung des Rotors mit Luft in Verbindung mit
der Zufuhr des Ku¨hldampfes zum Stator untersucht. Dies fu¨hrt natu¨rlich zu einer
Wirkungsgradeinbuße.
Der Leistungsbedarf des Verdichters fa¨llt um ca. 1 % trotz des Mehraufwandes fu¨r
die Bereitstellung der 44,8 kg/s Ku¨hlluft fu¨r die Laufra¨der. Dies ist begru¨ndet in
dem um 13 % niedrigeren Verdichter-Druckverha¨ltnis, welches die Stufenzahl um
zwei verringert und die Verdichter-Autrittstemperatur um 30 K reduziert.
Zwar verringert sich dadurch der Heißgasstrom am Turbineneintritt um 3 %, ermo¨g-
licht aber den Leistungsabbau in der Turbine in vier Stufen. Die Gasturbinen-Anlage
gibt, verglichen mit der ausschließlichen Dampfku¨hlung, eine um 6 % verringerte
elektrische Leistung ab bei einem um 2,6 Prozentpunkten verminderten Wirkungs-
grad. Im Vergleich zur Referenzanlage bleibt eine Leistungssteigerung von 5,1 % bei
Wirkungsgradvorteilen von 2,1 Prozentpunkten.
In Kombination mit einer Dampfturbine kann durch den um 14,9 kg/s kleineren
Ku¨hldampfstrom fu¨r die Gasturbine im Abhitzedampferzeuger 65,5 kg/s Arbeitsme-
dium fu¨r die Dampfturbine bereitgestellt werden. Im Vergleich zur Referenz-GuD-
Anlage fu¨hrt dies zu einer um 8,7 % reduzierten elektrischen Leistung im Dampf-
turbinenteil und ermo¨glicht nur einen geringen Gewinn in der elektrische Leistung
von ca. 1 % wie auch im Gesamtwirkungsgrad von 0,6 Prozentpunkten.
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4.3 Wasserku¨hlung
Die sehr große speziﬁsche Wa¨rmekapazita¨t von Wasser fu¨r die Ku¨hlung der Schau-
felwa¨nde zu nutzen ist ein weiteres Konzept, die Eﬀektivita¨t der Schaufelku¨hlung








Bild 4.20: Schaltplan einer Gasturbinen-Anlage mit Wasserku¨hlung
Fu¨r die Ku¨hlung der Gasturbinenschaufeln mit Wasser spricht, dass
- die etwa vierfache speziﬁsche Wa¨rmekapazita¨t im Vergleich zur Ku¨hlluft die
erforderlichen Ku¨hlﬂuidstro¨me vermindert,
- der sehr gute Wa¨rmeu¨bergang von Wasser die zur Wa¨rmeu¨bertragung not-
wendige Oberﬂa¨che verringert und
- durch die niedrigen Wassertemperaturen sehr niedrige Schaufelwandtempera-
turen erreichbar sind.
Jedoch fu¨hrt der Wa¨rmeentzug aus dem Prozess zu energetischen Einbußen.
Konzept der Wasserku¨hlung
Um den Leistungsbedarf des Verdichters zu verringern, wird der Beschaufelung Was-
ser an Stelle von Luft zu Ku¨hlzwecken zugefu¨hrt. Dieses Ku¨hlwasser darf an keiner
Stelle seines Stro¨mungsweges durch die Turbinenschaufeln bis zu seinem Austritt
verdampfen.
Da sowohl die speziﬁscheWa¨rmekapazita¨t ho¨her als auch der Wa¨rmeu¨bergang besser
sind als bei Dampf, kann das Ku¨hlwasser den Turbinenschaufeln auf einem niedri-
geren Druckniveau zugefu¨hrt werden. Dies erspart zusa¨tzliche Pumparbeit und im
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Falle der Auskoppelung aus dem Dampfturbinenprozess die Vorwa¨rmung des Ku¨hl-
wassers vor der Mitteldruckpumpe oder den Einsatz einer separaten Pumpe.
Insbesondere bei der wassergeku¨hlten Turbinenschaufel sind die Materialtemperatur
an der Schaufeloberﬂa¨che und vor allem die Temperaturdiﬀerenzen in der Schaufel-
wand zu begrenzen. Bei der Verwendung einer wa¨rmeda¨mmenden Beschichtung auf
der Schaufel wird die erste Forderung nicht erfu¨llt, da sich bedingt durch den sehr
guten Wa¨rmeu¨bergang zwischen Wasser und Schaufelmaterial das gesamte Tem-
peraturproﬁl nach unten verschiebt. Dies hat zur Folge, dass dem Heißgas mehr
Ku¨hlwa¨rme entzogen wird, als zu Einhaltung der maximal zula¨ssigen Schaufelwand-
temperatur erforderlich wa¨re.
Der Wa¨rmeu¨bergang des Wassers ist so gut, dass zudem die Temperatur an der
Innenwand der Schaufel nur gut 100 K oberhalb der Temperatur des Ku¨hlwassers
liegt. Folglich muss die innere Schaufelwandtemperatur angehoben werden, um zu
hohe Spannungen in der Schaufelwand zu vermeiden.
Eine Lo¨sung fu¨r beide Probleme bietet eine wa¨rmeda¨mmende Beschichtung in den







Bild 4.21: Querschnitt durch eine wassergeku¨hlte Gasturbinenschaufel
Diese innere Wa¨rmeda¨mmschicht vera¨ndert entscheidend das Temperaturproﬁl in
der mehrschichtigen Wand, so dass der Temperaturgradient auf zula¨ssiger Ho¨he liegt
und die Spannungen in der Schaufelwand beherrschbar werden. Gleichzeitig bringt
sie den Wa¨rmestrom durch die Wand auf den ”richtigen”, d. h. gerade erforderlichen,
Wert. Die Dicke der Wa¨rmeda¨mmschicht wird begrenzt durch die maximal zula¨ssige
Schaufelwandtemperatur auf der Gasseite.
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Bild 4.22 zeigt qualitativ den Temperaturverlauf beim Wa¨rmedurchgang vom Heiß-



































Bild 4.22: Typisches Temperaturproﬁl beim Wa¨rmedurchgang durch das
Schichtensystem der wassergeku¨hlten Turbinenschaufel
Wegen des großen Temperaturgradienten in den Wa¨rmeda¨mmschichten kann gesagt
werden, dass der Wa¨rmeleitungswiderstand in den Beschichtungen den gro¨ßten Bei-
trag zum Gesamtwiderstand liefert. Der Widerstand des Wa¨rmeu¨bergangs in der
Grenzschicht des Heißgases hat selbstversta¨ndlich ebenfalls einen großen Anteil.
Hingegen ist der Wa¨rmeu¨bergangswiderstand auf der Seite des Ku¨hlﬂuids sehr klein,
erkennbar an der geringen Temperaturdiﬀerenz zwischen Ku¨hlwasser und innerer
Wa¨rmeda¨mmschicht. Daher ist zur Wa¨rmeu¨bertragung nur eine geringe Oberﬂa¨che
erforderlich, was einfache Ku¨hlkanalgeometrien ohne proﬁlierte Oberﬂa¨chen erlaubt.
Dies wu¨rde die Fertigung u. U. erheblich vereinfachen. Das Aufbringen der wa¨rme-
da¨mmenden Beschichtung an den Ku¨hlkana¨len scheint bei der Herstellung der Tur-
binenschaufel mo¨glich. Denkbar wa¨re z. B. das Auftrennen der gegossenen Schaufel
und Einlegen eines Kerns oder auch das Einbringen eines Kompositionskerns beim
Gießprozess mit anschließender Auswaschung [33].
Physikalische Auswirkungen der Wasserku¨hlung
Von zentraler Bedeutung ist die Frage, welchen Einﬂuss das Ku¨hlﬂuid Wasser -
als Flu¨ssigkeit - auf die Prozessparameter Druck und Temperatur innerhalb der
Schaufeln ausu¨bt.
Wegen der Drehung des Rotors ergeben sich fu¨r den Stator und den Rotor verschiede-
ne Druckverla¨ufe entlang des Stro¨mungsweges des Ku¨hlﬂuids. Die Rechenergebnisse
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Bild 4.23: Druckverlauf des Ku¨hlwassers u¨ber dem Stro¨mungsweg im Schaufelkanal
der 1. Stufe einer wassergeku¨hlten Turbine
Der Druckanstieg des Ku¨hlwassers im Rotor ergibt sich aus den Fliehkra¨ften. Gleich-
zeitig steigt die Temperatur des Ku¨hlwassers durch die kontinuierliche Wa¨rmezu-
fuhr vom Heißgas. Der Druckverlust am Schaufelkopf wurde entsprechend dem einer
Rohrstro¨mung mit Umlenkung abgescha¨tzt. Mo¨gliche Ablo¨sungen sind nicht beru¨ck-
sichtigt. Nach der Umlenkung der Stro¨mung am Schaufelkopf wird der Druck nicht
vollsta¨ndig wieder abgebaut, so dass eine geringfu¨gige Druckerho¨hung des Ku¨hlwas-
sers am Austritt aus der Rotorschaufel verbleibt.
Die Vorgabe, den Schaufelwerkstoﬀ so hoch wie mo¨glich zu belasten, wird durch die
Anpassung der Stro¨mungsquerschnitte fu¨r die Hin- und Ru¨ckstro¨mung des Ku¨hl-
wassers erreicht. Hierdurch kann der Temperaturverlauf an der a¨ußeren Schaufel-
oberﬂa¨che relativ konstant gehalten werden. Im Falle der Wasserku¨hlung steigen die
Wandtemperaturen vom Eintritt in die Schaufel bis zum Austritt nur um bis zu
50 K, was in etwa der halben Temperaturdiﬀerenz im Vergleich zur Luftku¨hlung
entspricht.
In den Bildern 4.24 und 4.25 sind beispielhaft die berechneten Wandtemperaturen
wie auch die Temperaturen in den Wa¨rmeda¨mmschichten entlang des Stro¨mungs-
weges fu¨r das Leitrad und Laufrad der 1. Stufe dargestellt.
Der gute Wa¨rmeu¨bergang ist an dem, verglichen mit der Luftku¨hlung, nur et-
wa halb so großen Temperaturabstand zwischen dem Ku¨hlwasser und der inneren
Wa¨rmeda¨mmschicht klar ersichtlich.
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Bild 4.24: Temperaturverlauf u¨ber dem Stro¨mungsweg im Ku¨hlkanal des 1. Leit-
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Bild 4.25: Temperaturverlauf u¨ber dem Stro¨mungsweg im Ku¨hlkanal des 1. Lauf-
rades einer wassergeku¨hlten Turbine
Soweit dies erforderlich ist, wird die am Beispiel der 1. Stufe dargestellte Was-
serku¨hlung der Turbine auf die folgenden Stufen des Stators u¨bertragen.
Beim Rotor ergibt sich jedoch wegen des zu hohen Druckanstieges bei zunehmender
Schaufella¨nge eine Beschra¨nkung auf die ersten beiden Stufen. Daher werden, wegen
der guten Ku¨hlwirkung, die Laufra¨der 3 und 4 mit Ku¨hldampf versorgt (Bild 4.26).
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Bild 4.26: Stro¨mungsfu¨hrung des Ku¨hlﬂuids in der wassergeku¨hlten Turbine
In diesen Stufen ko¨nnte auch eine Ku¨hlung mit Luft vorgesehen werden, die im
Rotor technisch einfacher auszufu¨hren ist, da bei dem niedrigen Temperaturniveau
nur eine geringe Ku¨hlung erforderlich ist.
Die fu¨nfte Stufe bleibt ungeku¨hlt, weil dort eine Gefa¨hrdung des Schaufelmaterials
nicht mehr gegeben ist.
Eine sinnvolle Nutzung des Ku¨hlwassers der Turbine auf einem Temperaturniveau
u¨ber 200 ◦C bei nur geringer Aufheizung ist allerdings fraglich.
Einbindung der Wasserku¨hlung in eine GuD-Anlage
Ein Teil der an das Ku¨hlmedium u¨bertragenen Energie kann durch Einbau einer
wassergeku¨hlten Gasturbine in eine Kombianlage mit Einspeisung des Ku¨hlwassers
und Ku¨hldampfes in den Dampfturbinenteil zuru¨ckgewonnen werden (Bild 4.27).
Hierfu¨r werden dem Dampfkreislauf gut 50 % des Speisewassers als auch Sattdamp-
fes zur Ku¨hlung der Gasturbine entnommen, der dann im Abhitzedampferzeuger
teilweise nicht vorgewa¨rmt und im Falle des Sattdampfes nicht u¨berhitzt werden
muss.
Somit wird aus der energetischen Einbuße fu¨r den Gasturbinenprozess mit geschlos-
sener Ku¨hlung ein Gewinn im Dampfturbinenteil des GuD-Prozesses.
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Kühlwasserentnahme Rotor 1. - 2. Stufe,
Kühlwasserentnahme Stator 1. - 4. Stufe
3 Kühldampfentnahme Rotor 3. - 4. Stufe
4 Kühlwasserzufuhr Stator 1. - 4. Stufe







6 Kühldampfzufuhr Rotor 3. - 4. Stufe
4
Bild 4.27: Schaltbild einer GuD-Anlage mit Ku¨hlwasser- und Ku¨hldampfentnah-
men fu¨r die Wasserku¨hlung sowie Ku¨hlwasser- und Ku¨hldampfzufu¨hrung
in den Dampfkreislauf
Auswirkungen der Wasserku¨hlung auf den Gasturbinenprozess
Das T, s-Diagramm in Bild 4.28 zeigt die Zustandsa¨nderungen in der wassergeku¨hl-
ten Gasturbine. Lt. Vorgabe werden wesentliche Gro¨ßen gleich denen der Referenz-
Gasturbinenanlage [40] gehalten.
Um den gewu¨nschten Turbinen-Austrittszustand zu erreichen, muss in der wasser-
geku¨hlten Gasturbinen-Anlage, verglichen mit der Referenzanlage, das Verdichter-
druckverha¨ltnis um mehr als 50 % angehoben werden. Dies hat eine Anhebung des
Leistungsbedarfs um 11 % zur Folge und erfordert die Erweiterung des Verdichters
um fu¨nf Stufen.
Bei konstanter Turbinen-Eintrittstemperatur und konstantem Brennstoﬀenergiestrom
ergibt sich, im Vergleich zur luftgeku¨hlten Gasturbine, fu¨r die wassergeku¨hlte Tur-
bine ein um 8,5 % gro¨ßerer Heißgasmassenstrom, was einen gro¨ßeren Querschnitt
am Turbineneintritt bedingt.
Die Diﬀerenz zwischen der physikalischen Turbinen-Eintrittstemperatur und der
ISO-Turbinen-Eintrittstemperatur betra¨gt bei der wassergeku¨hlten Gasturbine nur
27 K an Stelle von 196 K bei der Luftku¨hlung und ist ein Beleg fu¨r die gute Ku¨hl-
wirkung sowie den damit verbundenen geringen Ku¨hlwasserbedarf.
90


















7.000 7.500 8.000 8.500 9.000 9.500 10.000
Entropie s
T 51t ISO = 13 ˚C T 4t TE = 137 ˚C
T 5t TA = 55 ˚C
J/(kg K)
K
Bild 4.28: Zustandsa¨nderungen in der wassergeku¨hlten Gasturbine im T, s-Dia-
gramm
Leistungsdaten
Die Wahl eines relativ niedrigen Druckniveaus fu¨r das Ku¨hlwasser und die Vorgabe,
seine Verdampfung in den Schaufeln zu unterbinden, verringert den erforderlichen
Ku¨hlwasserstrom nur um 65 %. Trotz Wegfall der Ku¨hlluftentnahmen hat das hohe
Verdichter-Druckverha¨ltnis eine Steigerung des Leistungsbedarfs des Verdichters von
11 % zur Folge und fu¨hrt zu einer Erho¨hung der Turbinenleistung um 12 %.
Im Single-Betrieb fu¨hrt die Gasturbinen-Anlage mit wassergeku¨hlter Turbine zu ei-
ner Leistungssteigerung um mehr als 12 % und einer Anhebung des Wirkungsgrades
um 5,0 Prozentpunkte. Ursache hierfu¨r ist zum einen das ho¨here Druckverha¨ltnis von
Verdichter und Turbine, zu anderen die Reduzierung des Ku¨hlwa¨rmestromes auf we-
niger als die Ha¨lfte, hervorgerufen durch die fehlende Mischung des Ku¨hlﬂuids mit
dem Heißgas (Bild 4.29).
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Bild 4.29: Leistungsdaten der Gasturbinen-Anlage mit wassergeku¨hlter Turbine
Die energetischen Daten fu¨r den Abhitzedampferzeuger sind a¨hnlich denen der oﬀe-
nen Dampfku¨hlung, doch fu¨hrt der geringe Druckverlust des Ku¨hlﬂuids beim Durch-
stro¨men der Gasturbinenschaufeln zu einem ho¨heren Wirkungsgrad im Dampftur-
binenteil. Der Betrieb der wassergeku¨hlten Gasturbine in einer GuD-Anlage mit
Entnahmen von Wasser und Dampf aus und Einspeisungen in den Dampfkreislauf
fu¨hrt zu einer Leistungssteigerung um anna¨hernd 4 % und einer Anhebung des Wir-
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Bild 4.30: Leistungsdaten der GuD-Anlage mit wassergeku¨hlter Gasturbine
Detaillierte Aussagen daru¨ber, ob in den Laufschaufeln eine beginnende Verdamp-
fung an den Schaufelspitzen zu allen Zeiten ausgeschlossen werden kann, ko¨nnen
nur genauere Berechnungen liefern. Verla¨ssliche Angaben zu Leckagen, d. h. wo sie
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auftreten, wieviel Wasser entweicht und ob austretende Wassertropfen die Turbi-
nenschaufeln gefa¨hrden ko¨nnten, ko¨nnen erst nach experimentellen Untersuchungen
gemacht werden. Wie die wa¨rmeda¨mmende Beschichtung an den Ku¨hlkana¨len an-
zubringen ist, die fu¨r die Begrenzung der thermischen Spannungen in der Schaufel-
wand unabdingbar ist, ist noch nicht gekla¨rt. Neben der Auswahl eines geeigneten
Da¨mmmaterials erfordert insbesondere die technische Ausfu¨hrung des pra¨zise in die
Schaufel eingepassten Kerns mit deﬁnierter Wandsta¨rke und kleinen Ku¨hlkana¨len
weitergehende Untersuchungen.
Geschlossene Wasserku¨hlung nur fu¨r Leitra¨der
Insbesondere wegen der hohen Ku¨hlwasserdru¨cke in den Rotorschaufeln werden in ei-
ner weiteren Schaltung nur die Leitra¨der mit Wasser und die Laufra¨der konventionell
mit Luft geku¨hlt. Wie zu erwarten sind die Leistungs- und Wirkungsgradeinbußen
betra¨chtlich.
Obwohl fu¨r die Ku¨hlung der Laufra¨der zusa¨tzlich 46,8 kg/s verdichtete Luft bereitge-
stellt werden, sinkt die Verdichter-Leistung um mehr als 2 %. Ursache hierfu¨r ist das
um 16 % niedrigere, erforderliche Verdichter-Druckverha¨ltnis, welches die Stufenzahl
um zwei Stufen und die Verdichter-Austrittstemperatur um 35 K herabsetzt.
Das niedrigere Turbinen-Druckverha¨ltnis und der um 3,5 % reduzierte Heißgasstrom
am Turbineneintritt ermo¨glichen die Entspannung in einer vierstuﬁgen Turbine. Im
Vergleich zur reinen Dampfku¨hlung erzeugt die Gasturbinen-Anlage eine um 4,5 %
verringerte elektrische Leistung bei einem Wirkungsgradabfall von 3 Prozentpunk-
ten. Es verbleibt, verglichen mit der Referenzanlage, eine Leistungssteigerung von
5 % bei einem um 2 Prozentpunkte erho¨htem Wirkungsgrad.
Beim Betrieb dieser Gasturbine in einer Kombianlage kann im Abhitzedampferzeu-
ger 66 kg/s Frischdampf fu¨r die Dampfturbine erzeugt werden, was, im Verha¨ltnis
zur Referenz-GuD-Anlage, zu einer um 10 % verminderten elektrischen Leistung
im Dampfturbinenteil fu¨hrt. Von den geschlossenen Ku¨hlarten bewirkt die wasser-
geku¨hlte Gasturbine in der GuD-Anlage die geringste Steigerung der elektrischen
Gesamtleistung von 0,8 % wie auch des Gesamtwirkungsgrades von 0,4 Prozent-
punkten.
4.4 Verdampfungsku¨hlung
Die große Verdampfungsenthalpie von Wasser fu¨r die Ku¨hlung der Turbinenbeschau-
felung zu nutzen ist eine weitergehende Variation der Schaufelku¨hlung (Bild 4.31).
Die Verdampfung des Wassers sorgt fu¨r eine sehr eﬀektive Ku¨hlung, da
- die große Verdampfungsenthalpie des Wassers die erforderlichen Ku¨hlmassen-
stro¨me vermindert,
- der ausgezeichnete Wa¨rmeu¨bergang die zur Wa¨rmeu¨bertragung erforderliche
Oberfla¨che verringert,
93
4 Analyse innovativer Gasturbinen-Prozesse
- die Verdampfung eine konstante Temperatur entlang des Stro¨mungsweges durch
die Ku¨hlkana¨le bewirkt.










Bild 4.31: Schaltplan einer Gasturbinen-Anlage mit Verdampfungsku¨hlung
Konzept der Verdampfungsku¨hlung
Wird der Beschaufelung das Wasser bei anna¨hernd Siedetemperatur zugefu¨hrt, ver-
dampft dieses entlang seines Stro¨mungsweges bis zum Austritt aus den Schaufeln.
Wa¨hrend der Verdampfung ist jedoch der Wa¨rmeu¨bergang so gut, dass die Tem-
peratur an der Innenwand der Schaufel nur geringfu¨gig u¨ber der Temperatur des
Verdampfungsmediums liegt. Folglich ist eine Anhebung dieser Temperatur erfor-
derlich, um zu hohe Spannungen zu vermeiden.
Wie schon bei der Wasserku¨hlung schaﬀt eine wa¨rmeda¨mmende Beschichtung in den
Ku¨hlkana¨len Abhilfe, die den Temperaturgradienten in der Schaufelwand auf einen
zula¨ssigen Wert zuru¨ckfu¨hrt (siehe Bild 4.21).
Die Dicke dieser Wa¨rmeda¨mmschicht wird durch den minimal notwendigen Wa¨rme-
strom bestimmt, der erforderlich ist, um die maximal zula¨ssige, ”gasseitige“Schaufel-
wandtemperatur einzuhalten.
Wegen des nur geringen, an das Ku¨hlﬂuid u¨bertragenen Wa¨rmestromes, a¨ndert sich
auch die Totaltemperatur des Heißgases entlang des Stro¨mungsweges im Schaufel-
gitter nur wenig.
Physikalische Eﬀekte der Verdampfungsku¨hlung
Die Drehung des Rotors bewirkt auch hier einen anderen Druckverlauf u¨ber den
Stro¨mungsweg des Ku¨hlﬂuids als im Stator. Die Rechenergebnisse sind in Bild 4.32
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Bild 4.32: Druckverlauf des Ku¨hlwassers/-dampfes u¨ber dem Stro¨mungsweg im
Schaufelkanal der 1. Stufe
Der Druckanstieg im Rotor ergibt sich aus den Fliehkra¨ften, die die Verdampfung
behindern. Parallel dazu steigt die Ku¨hlwassertemperatur durch die kontinuierli-
che Wa¨rmezufuhr vom Heißgas fast bis auf Siedetemperatur an. Der Druckverlust
am Schaufelkopf wurde entsprechend dem einer Rohrstro¨mung mit Umlenkung ab-
gescha¨tzt. Mo¨gliche Ablo¨sungen sind nicht beru¨cksichtigt. Nach der Umlenkung der
Stro¨mung am Schaufelkopf bewirken die Fliehkra¨fte einen Druckabfall, der die Ver-
dampfung fo¨rdert. Bei fortschreitender Verdampfung verringert sich die Dichte des
Ku¨hlﬂuids, so dass die Drucka¨nderung in Abha¨ngigkeit vom Radius geringer wird.
Daher verbleibt eine betra¨chtliche Drucksteigerung des Ku¨hldampfes am Austritt
aus der Rotorschaufel.
Um den Schaufelwerkstoﬀ so hoch wie mo¨glich zu belasten, soll der Temperaturver-
lauf an der Außenwand der verdampfungsgeku¨hlten Schaufel anna¨hernd konstant
sein. Diese Vorgabe wurde u¨ber die Variation der Stro¨mungsquerschnitte fu¨r die
Hin- und Ru¨ckstro¨mung des Ku¨hlmediums erreicht. Beispielhaft sind die berechne-
ten Wandtemperaturen wie auch die Temperaturen in den Wa¨rmeda¨mmschichten
entlang des Stro¨mungsweges fu¨r das Leitrad (Bild 4.33) und Laufrad (Bild 4.34) der
1. Stufe dargestellt.
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Bild 4.34: Temperaturverlauf u¨ber dem Stro¨mungsweg im Ku¨hlkanal des 1. Lauf-
rades
Deutlich ist zu erkennen, dass die Temperatur u¨ber die gesamte Schaufeloberﬂa¨che
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anna¨hernd konstant ist mit lediglich leichten Vera¨nderungen am Schaufelfuß und
Schaufelkopf. Sie variiert nicht, wie bei der Luftku¨hlung, um bis zu 100 K vom Ein-
tritt in die Schaufel bis zum Austritt. Um eine U¨berhitzung des Ku¨hldampfes zu
vermeiden, was einen starken Anstieg der Wandtemperaturen am Austritt aus der
Schaufel zur Folge ha¨tte, wurde aus werkstoﬀtechnischen Gru¨nden ein Sicherheits-
abstand von 5 % zur vollsta¨ndigen Verdampfung gewa¨hlt.
Hingegen sind im 1. Laufrad die Temperaturverla¨ufe im 1. Abschnitt des Stro¨mungs-
weges deutlich verschieden. Ursache hierfu¨r ist der Druckanstieg und die damit ver-
bundene Anhebung der Verdampfungstemperatur, die zu einer Verschiebung des
Verdampfungsbeginns auf den 2. Abschnitt fu¨hrt.
Der schlechtere Wa¨rmeu¨bergang zwischen demWasser und der innerenWa¨rmeda¨mm-
schicht ist gut an dem gro¨ßeren Temperaturabstand im 1. Abschnitt erkennbar.
Die an der 1. Stufe beispielhaft dargestellte Verdampfungsku¨hlung wird, soweit not-
wendig, auf die folgenden Stufen des Stators angewandt werden.
Wegen des unzula¨ssigen Druckanstieges bei zunehmender Schaufella¨nge wird da-
gegen beim Rotor der Nassdampf aus den Laufra¨dern 1 und 2 zur Ku¨hlung der
Laufra¨der 3 und 4 verwendet und dabei u¨berhitzt (Bild 4.35).
Im Stator der 4. Stufe wird eine a¨hnliche Vorgehensweise angewandt, um auch dort,
nach dem Verdampfen, u¨berhitzten Dampf zu erzeugen.











Bild 4.35: Stro¨mungsfu¨hrung des Ku¨hlﬂuids in der verdampfungsgeku¨hlten Turbi-
ne
In Analogie zu den anderen geschlossenen Ku¨hlarten bleibt die 5. Stufe ungeku¨hlt.
Einbindung der Verdampfungsku¨hlung in eine GuD-Anlage
Optimal kommt die Verdampfungsku¨hlung in einer Kombianlage mit U¨berhitzung
des Ku¨hldampfes im Abhitzedampferzeuger und Entspannung in der Dampfturbine
zum Einsatz. Der bereits in den Gasturbinenschaufeln u¨berhitze Ku¨hldampf kann
unmittelbar in der Dampfturbine Arbeit leisten (Bild 4.36).
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Kühlwasserentnahme Rotor 1. Stufe, Stator 1. - 4. Stufe
Kühlwasserentnahme Rotor 2. Stufe
3 Kühldampfzufuhr Rotor 3. - 4. Stufe
4 Kühldampfzufuhr Stator 1. - 3. Stufe



























Bild 4.36: Schaltbild einer GuD-Anlage mit Ku¨hlwasserentnahmen fu¨r die Ver-
dampfungsku¨hlung und Ku¨hldampfzufu¨hrung in den Dampfkreislauf
Somit kann ein Teil der durch den Wa¨rmeentzug in der Gasturbine abgefu¨hrten
Energie durch Einspeisung des Ku¨hldampfes in die Dampfturbine zuru¨ckgewonnen
werden kann. Aus dem Nachteil der geschlossenen Ku¨hlung fu¨r den Gasturbinenpro-
zess wird somit ein Vorteil fu¨r den GuD-Prozess.
Insgesamt werden dem Dampfkreislauf gut 7 % des zu verdampfenden Wassers zu
Ku¨hlzwecken in der Gasturbine entnommen. Dieser muss im Abhitzedampferzeuger
teilweise nicht vorgewa¨rmt, verdampft und u¨berhitzt werden.
Auswirkungen der Verdampfungsku¨hlung auf den Gasturbinenprozess
Die Zustandsa¨nderungen in der Gasturbine mit Verdampfungsku¨hlung ko¨nnen sehr
gut im T, s-Diagramm in Bild 4.37 nachvollzogen werden. Lt. Vorgabe werden we-
sentliche Gro¨ßen gleich denen der Referenz-Gasturbinenanlage [40] gehalten.
Um die gleiche, gewu¨nschte Turbinen-Austrittstemperatur zu erreichen, wurde das
Verdichterdruckverha¨ltnis um mehr als 50 % erho¨ht. Dies fu¨hrt zu einer Erweiterung
des Verdichters um 6 Stufen und bewirkt eine Erho¨hung der Austrittstemperatur
von 400 ◦C auf 490 ◦C. Ausgeglichen wird dieser Mehraufwand fu¨r den Verdichter
aber durch den Wegfall der Ku¨hlluftentnahmen.
Durch die erho¨hte Verdichter-Austrittstemperatur wird bei gleichem Brennstoﬀener-
giestrom ein um 9 % ho¨herer Heißgasmassenstrom in der Brennkammer erzeugt.
Die gute Ku¨hlwirkung und die daraus resultierenden niedrigen Ku¨hlmassenstro¨me
verdeutlicht die Diﬀerenz zwischen der physikalischen Turbinen-Eintrittstemperatur
und der ISO-Turbinen-Eintrittstemperatur, welche bei der Verdampfungsku¨hlung
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Bild 4.37: Zustandsa¨nderungen in der verdampfungsgeku¨hlten Gasturbine im T, s-
Diagramm
nur 15 K betra¨gt an Stelle von 196 K bei der Luftku¨hlung.
Leistungsdaten
Die große Verdampfungsenthalpie von Wasser vermindert den erforderlichen Ku¨hl-
massenstrom um 95 %. Um die Vergleichbarkeit mit der Referenzanlage zu gewa¨hrlei-
sten, erfordert die Verdampfungsku¨hlung der Turbinenbeschaufelung eine Anhebung
des Leistungsbedarfs des Verdichters um 13 %, was zu einer Steigerung der elektri-
schen Leistung der Turbine von 13 % fu¨hrt. Fu¨r die Gasturbinen-Anlage bedeutet
dies eine Erho¨hung des Wirkungsgrades um 5,3 Prozentpunkte und eine Leistungs-
steigerung um mehr als 13 % (Bild 4.38).
Durch die Einspeisung des in den Gasturbinenschaufeln verdampften Ku¨hlﬂuids in
den HD- und MD-Teil des Wasser-/Dampfkreislaufes, kann insbesondere der HD-
Turbine ein gro¨ßerer Frischdampfmassenstrom zugefu¨hrt werden. So liegt, trotz nied-
rigerem Gesamtmassenstrom, der Wirkungsgrad mit 36 % deutlich u¨ber dem der
Referenzdampfturbine.
Bei Einbau der Gasturbine mit verdampfungsgeku¨hlter Turbinenbeschaufelung in
eine GuD-Anlage bewirkt der um etwa 12 % niedrigere Austrittsmassenstrom aus der
Gasturbine eine um mehr als 9 % kleinere Abgabeleistung im Dampfturbinenprozess.
Fu¨r die Kombianlage bedeutet dies eine Anhebung des Wirkungsgrades von 3,9
Prozentpunkten und eine Leistungssteigerung um mehr als 7 % (Bild 4.39).
99




















































































































Bild 4.39: Leistungsdaten der GuD-Anlage mit verdampfungsgeku¨hlter Gasturbine
Insbesondere im Nassdampfgebiet ist die Bestimmung der Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzi-
enten mit großen Unsicherheiten behaftet. Es bedarf noch genauerer Simulationen
und experimenteller Untersuchungen, um auszuschließen, dass in den Laufschaufeln
eine beginnende Verdampfung mit anschließender Kondensation an den Schaufel-
spitzen auftritt und dort zu Bescha¨digungen fu¨hrt.
Verdampfungsku¨hlung nur fu¨r Leitra¨der
Wie zu erwarten, liefert, vorzugsweise bei Einsatz in der GuD-Anlage, die Verdamp-
fungsku¨hlung der Leitradschaufeln in Verbindung mit der technisch einfacher aus-
zufu¨hrenden Ku¨hlung der Laufra¨der mit Luft die besten Ergebnisse.
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Die Absenkung des Verdichterdruckverha¨ltnisses um 12 % bewirkt einen ummehr als
1 % geringeren Leistungsbedarf des Verdichters, obwohl zusa¨tzlich 45 kg/s Ku¨hlluft
fu¨r die Laufra¨der erforderlich sind, und senkt die Stufenzahl um drei Stufen.
Die um 30 K niedrigere Verdichter-Austrittstemperatur fu¨hrt zu einer um 3 % ge-
ringeren Heißgaszufuhr am Turbineneintritt. So erreicht die Gasturbinen-Anlage,
verglichen mit der ausschließlichen Verdampfungsku¨hlung, eine um 7,4 % verringer-
te elektrische Leistung bei einer Wirkungsgradeinbuße von 3,3 Prozentpunkten. Im
Verha¨ltnis zur Referenzanlage ergibt sich eine Leistungssteigerung von 5 % bei einer
Erho¨hung des Wirkungsgrades von 2 Prozentpunkten.
Durch den um 8,2 % gro¨ßeren Abgasmassenstrom der Gasturbine wird im Abhitze-
dampferzeuger mit 66,8 kg/s der gro¨ßte Frischdampfmassenstrom aller untersuchter
Variationen der Fremdku¨hlung fu¨r die Dampfturbine erzeugt.
Damit produziert sie, verglichen mit der Referenz-GuD-Anlage, eine nur um 6 %
reduzierte elektrische Leistung bei konstantem Wirkungsgrad im Dampfturbinen-
teil. Die elektrische Gesamtleistung steigt um 2 %, was gleichzusetzen ist mit einer
Anhebung des Gesamtwirkungsgrades von 1,1 Prozentpunkten.
4.5 Brennstoﬀeinspritzung
Eine weitere Maßnahme zur Verbesserung des Gasturbinenprozesses ist, das von
dem Dampfprozess wohlbekannte Prinzip der Zwischenu¨berhitzung auf den Gas-
turbinenprozess zu u¨bertragen. Dabei wird, nach einer ersten Teilentspannung der
Verbrennungsgase, dem Prozess ein zweites Mal und mo¨glicherweise auch drittes Mal
Brennstoﬀenergie zugefu¨hrt. Dadurch wird die Temperatur in der Turbine wieder
angehoben und es erho¨hen sich die Leistung und der Wirkungsgrad der Gasturbinen-
Anlage.
Auf dem Kraftwerksmarkt existiert gegenwa¨rtig eine Gasturbine mit sequentieller
Verbrennung, bei der zwei Ringbrennkammern hintereinander geschaltet sind. Sie
wurde jedoch nach dem Prinzip konstruiert, die Leistung und den Wirkungsgrad auf
dem heutigen Stand der Technik zu halten, ohne die Turbinen-Eintrittstemperaturen
auf derzeit u¨bliche Werte zu steigern [18].
Ihr haftet jedoch der Nachteil einer zweiten Brennkammer an, mit den dazugeho¨rigen
Verlusten durch die Verzo¨gerung der Gasgeschwindigkeit in einem Diﬀusor und der
Beschleunigung auf die fu¨r die folgende Stufe notwendige Geschwindigkeit. Zudem
ist der apparative Aufwand fu¨r den Bau der zweiten Brennkammer sehr groß.
Des Weiteren wird das Leistungsvermo¨gen der Turbine mit Zwischenverbrennung
bei der niedrigen Turbinen-Eintrittstemperatur nicht voll ausgescho¨pft.
Bild 4.40 zeigt das Prinzipschaubild der Gasturbinen-Anlage mit gestufter Zwischen-
verbrennung in der Turbine und Wahl weiser Abwa¨rmenutzung durch einen nachge-
schalteten Dampfturbinenteil.
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Bild 4.40: Schaltplan einer Gasturbinen-Anlage mit gestufter Zwischenverbren-
nung
Die zusa¨tzliche Energiezufuhr im Expansionsprozess der Gasturbine birgt ein ho¨her-
es Potential zur Steigerung des Wirkungsgrades als die weitere Anhebung der Turbi-
nen-Eintrittstemperatur, die im Augenblick wegen der maximal zula¨ssigen Schaufel-
wandtemperaturen nicht mo¨glich erscheint.
Aus diesen Gru¨nden wurde die Beru¨cksichtigung einer Energiezufuhr durch eine
zusa¨tzliche Verbrennung innerhalb der Turbine angedacht. Die Zwischenverbren-
nung in der Turbine sorgt fu¨r eine erhebliche Leistungssteigerung bei verbessertem
Wirkungsgrad, da:
- die zusa¨tzliche Energiezufuhr im Expansionsprozess der Turbine zu einer er-
neuten Anhebung der Heißgastemperatur fu¨hrt,
- die Druckerho¨hung im Prozess sinnvoll wird ohne weitere Steigerung der Turbi-
nen-Eintrittstemperatur und
- die radial vera¨nderliche Verteilung der Heißgastemperatur wie auch der spezi-
ﬁschen technischen Arbeit eine fu¨r die Schaufeln besser zu ertragende Bean-
spruchung bewirkt.
Konzept der Zwischenverbrennung in der Turbine
Nach der Expansion der Verbrennungsgase in der 1. Stufe soll deren Temperatur
wieder angehoben werden. Dazu wird dem sehr sauerstoﬀhaltigen Verbrennungsgas
in einem schmalen Ringraum vor dem Leitrad der 2. Stufe Brennstoﬀ zugefu¨hrt, der
wegen der hohen Heißgastemperatur selbstta¨tig zu¨ndet [39]. Der Maximalwert fu¨r
die Flammentemperatur sollte niedriger liegen als die Turbinen-Eintrittstemperatur,
damit bezu¨glich der Materialauswahl fu¨r die la¨ngeren und damit ho¨her belasteten
Schaufeln der 2. Turbinenstufe kein zusa¨tzlicher Aufwand erforderlich ist.
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Die einfachste Mo¨glichkeit stellt die Zufuhr des Brennstoﬀes u¨ber einen Ring in
der Geha¨usewand zwischen dem ersten Laufrad und zweiten Leitrad dar. Dort ist
sie technisch leichter zu verwirklichen und erzeugt zudem eine radial vera¨nderliche
Temperaturverteilung u¨ber dem Turbinenquerschnitt. So lassen sich am Außenradius
ho¨here Temperaturen verwirklichen, an dem eine ho¨here Belastung auch besser zu
ertragen ist, und am Innenradius niedrigere.
Als Brennstoﬀ wird in der untersuchten Gasturbinen-Anlage Erdgas eingesetzt, der
wegen der großen Reaktionskonstanten schnell verbrennt. Optimaler Ort fu¨r das Ein-
bringen des Brennstoﬀes wa¨re die Hinterkante des ersten Laufrades, da von dort der
Mischungsweg und damit die Reaktionszeit bis zum Auftreﬀen der Reaktionsfront









Bild 4.41: Zuleitung des Brennstoﬀes Erdgas in die Turbine, dargestellt im Meri-
dianschnitt
Werden die Zuleitungen jeweils mittig zwischen zwei Leitschaufeln angeordnet, so
liegt die heiße Verbrennungszone im gro¨ßtmo¨glichen Abstand zu den Schaufelober-
ﬂa¨chen (Bild 4.42). Durch wa¨rmeda¨mmende Beschichtungen und intensive Film-
ku¨hlung muss sichergestellt sein, dass die Schaufeln nicht durch eine zu hohe Wand-
temperatur gefa¨hrdet werden.
Es steht somit die gesamte Abmessung des Leitschaufelkanals zur Verfu¨gung, um
eine abgeschlossene Verbrennung zu erzielen, bevor das Heißgas in Interaktion mit
der rotierenden Laufschaufelreihe tritt.
Denkbar ist auch eine weitere Brennstoﬀzufu¨hrung zwischen dem zweiten Laufrad
und dritten Leitrad. Hierbei ist die Gasturbine in jedem Fall auf fu¨nf Stufen zu
erweitern, um das zusa¨tzliche Energieangebot abzubauen.
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Bild 4.42: Lage der Brennstoﬀzufu¨hrungen im abgewickelten Zylinderschnitt der
Turbine
Verbrennung von Erdgas
Hinsichtlich der Erdgasverbrennung kann gesagt werde, dass bei gasfo¨rmigen Brenn-
stoﬀen der Mischungsvorgang des Brennstoﬀes mit dem Heißgas der zeitbestimmen-
de Faktor ist. Vor der Verbrennung sollte der Brennstoﬀ vorgewa¨rmt werden. Das
nach der Aufheizung entstehende Brennstoﬀ-Heißgas-Gemisch zu¨ndet unter den ge-
gebenen Bedingungen, u¨bersto¨chiometrisches Sauerstoﬀangebot und hohe Tempera-
tur, selbstta¨tig [16].
Vor der Umsetzung der Zwischenverbrennung sind noch detaillierte Untersuchungen
zur Verteilung, Vermischung, Zu¨ndung und vollsta¨ndigen Verbrennung des Brenn-
stoﬀs erforderlich. Noch zu lo¨sen ist auch die technische Ausfu¨hrung der Brennstoﬀ-
zufuhr, damit sich eine stabile Flamme ausbildet fu¨r einen sicheren Anlagenbetrieb.
Bei dem geringen Massenstrom des Brennstoﬀes von nur 1 kgs im Vergleich zum Heiß-
gas mit 400 kgs erscheint es kaum mo¨glich, von der Geha¨usewand aus einen Strahl
auszubilden, der radial weit genug in die Turbine hineinreicht. Durch die starke
Queranstro¨mung, die Meridiangeschwindigkeit des Arbeitsgases betra¨gt an dieser
Stelle ca. 190 ms und liegt damit ho¨her als die Einstro¨mgeschwindigkeit des Brenn-
stoﬀes, wird das Erdgas vom Heißgasmassenstrom mitgerissen, sozusagen ”verweht”
[17].
Es muss daher eine andere konstruktive Gestaltung vorgesehen werden.
Eine Mo¨glichkeit wa¨re, das Brenngas wie die Ku¨hlluft in den Schaufeln zu fu¨hren und
u¨ber Bohrungen durch den Ku¨hlﬁlm hindurch in das Heißgas zu leiten. Da fu¨r die Zu-
leitung wegen der geringen Dichte von Erdgas ein Durchmesser von mehr als 10 mm
erforderlich wa¨re, ko¨nnte der Brennstoﬀ nicht an der Nase der Schaufel austreten,
da bei dem hohen Temperaturniveau des Heißgases von mehr als 1100 ◦C dort eine
Filmku¨hlung zwingend erforderlich ist. Folglich verku¨rzt sich beim Einbringen des
Brennstoﬀes bis zur Schaufelmitte der fu¨r die Verbrennung zur Verfu¨gung stehende
Raum und die Zeit, bevor die Reaktionsfront auf die Laufschaufelreihe triﬀt. Eine
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weitere Schwierigkeit stellt das Stro¨men des Brennstoﬀstrahles durch den Ku¨hlﬁlm
dar. Gelingt dies nicht oder nur unzureichend, fu¨hrt die Verbrennung in Schaufelna¨he
zu einer hohen Wandtemperatur, welche die wa¨rmeda¨mmenden Beschichtungen und
die Schaufeln gefa¨hrdet.
Die bessere Alternative stellt die Zufuhr u¨ber eine ausschließlich mit Brennstoﬀ
geku¨hlte Lanze bis in die gewu¨nschte Verbrennungstiefe dar, damit eine Reaktion in
Schaufelna¨he vermieden wird (siehe Bild 4.41). Derartige Konstruktionen sind bei
den Brennkammern von Flugtriebwerken, aber auch bei stationa¨ren Triebwerken,
gegenwa¨rtig Stand der Technik.
Um die aerodynamischen Verluste zu verringern, ko¨nnte diese Brennstoﬀzufu¨hrung
auch in Form einer Vorleitschaufel vor Leitrad 2, die ausschließlich konvektions-
geku¨hlt ist durch den Brennstoﬀ, ausgefu¨hrt werden.
Da bedingt durch die ﬂuktuierende Flamme eine unzula¨ssige thermische Belastung
der Schaufeloberﬂa¨chen auftreten ko¨nnte, sind mo¨glicherweise auch alternative Schau-
felku¨hlverfahren in Betracht zu ziehen.
An Stelle der Ku¨hlluft bo¨te sich, wegen der guten Ku¨hlwirkung, auch Dampf als
Ku¨hlmedium an, der entweder oﬀen oder geschlossen durch die Ku¨hlkana¨le gefu¨hrt
werden ko¨nnte. Im geschlossenen Kreislauf ko¨nnte auch Ku¨hlwasser zum Einsatz
kommen oder die Verdampfungsku¨hlung fu¨r ausreichend niedrige Schaufelwandtem-
peraturen sorgen.
Berechnungsmethoden
Die Beru¨cksichtigung der Energiezufuhr innerhalb der Turbine durch zusa¨tzliche Ver-
brennung erfolgt durch die Simulation der Turbine mit einem quasi-2D-Programm,
die anderen Komponenten der Gasturbinen-Anlage werden mit einer Mittelschnitts-
rechnung berechnet.
Basis der quasi-2D-Simulation ist die eindimensionale Berechnung (1D) der Zustands-
a¨nderungen in der Turbine entlang der Meridianstromﬂa¨che des mittleren Bezugsra-
dius. Von dort aus wird das Stro¨mungsvolumen jeweils an den Radien mit gleicher
Aufteilung der Massenstro¨me in Stromﬂa¨chen bis zur Nabe und bis zum Geha¨use
eingeteilt. Die Zustandsgro¨ßen werden jeweils in den Kontrollebenen zwischen den
Leit- und Laufra¨dern einer Stufe, d. h. den Ringﬂa¨chen in jedem Spaltraum zwischen
zwei Schaufelra¨dern, berechnet.
Fu¨r die Berechnung der Brennstoﬀzufuhr in der Turbine werden einige grundlegende
Vereinfachungen getroﬀen:
- Die Zwischenverbrennung in der Turbine wird vor dem Leitrad der 2. oder
auch vor dem Leitrad der 3. Stufe durchgefu¨hrt. Die Energiezufuhr durch die
Verbrennung ist am Entritt in die Stufe abgeschlossen.
- Die Zusammensetzung des Verbrennungsgases a¨ndert sich u¨ber dem Stro¨mungs-
querschnitt nicht. In einer Kontrollebene wird vereinfacht mit konstanter spe-
ziﬁscher Gaskonstante gerechnet.
- In den Kontrollebenen wird Rotationssymmetrie vorausgesetzt.
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- Die Masseteilchen bewegen sich nur auf den Rotations-Stro¨mungsﬂa¨chen, d.
h. die Masseteilchen verschiedener Stromﬂa¨chen vermischen sich nicht mitein-
ander.
Auslegungsvorgaben einer Turbinenstufe
Bis zum Austritt des Gases aus einer Stufe und insbesondere bis zum Austritt aus
der Turbine sollen die radialen Verteilungen der Temperatur T2(r2) und insbesondere
der Axialgeschwindigkeit ca2(r2) der Stro¨mung u¨ber dem Querschnitt anna¨hernd
ausgeglichen sein [24]. Die u¨ber dem Radius konstante Axialgeschwindigkeit kann
durch die gezielte Vorgabe eines Proﬁls der speziﬁschen technischen Arbeit u¨ber
dem Radius wt(r0) erreicht werden. Im Rechenprogramm erfolgt die Festlegung des
wt(r0)-Proﬁls iterativ.
Um die Druckverteilung in den Stromﬂa¨chen am Eintritt in die Stufen des Rotors
zu bestimmen, muss die absolute Gasgeschwindigkeit in Umfangsrichtung cu1(r1)
bekannt sein. Sie wird aus der Eulergleichung bestimmt mit dier vorgegebenen spe-
ziﬁschen technischen Arbeit wt(r0). Die Umfangsgeschwindigkeit u1(r1) ergibt sich
direkt aus dem Radius r1. Die Radien der Stromﬂa¨chen r1, die bis dahin noch un-
bekannt sind, mu¨ssen gescha¨tzt und iterativ verbessert werden.
Der chemische Wirkungsgrad der Zwischenverbrennung wird mit ηc = 99 % etwas
niedriger angenommen als der der Brennkammer.
Auswirkungen der Zwischenverbrennung auf den Gasturbinenprozess
Optimiert werden in dieser Untersuchung die speziﬁsche technische Arbeit bzw. die
Leistung der Turbine sowie die zugefu¨hrten Brennstoﬀmengen. Die Optimierung
ist insofern recht einfach, als die maximal mo¨gliche Brennstoﬀzufuhr die besten
Ergebnisse ergibt.
Da die Brennstoﬀzufuhr in dem ”Außenbereich” der Turbine technisch leichter zu
verwirklichen ist und eine ho¨here Belastung dort besser zu ertragen ist, wird sie
durch eine Enthalpieerho¨hung mit entsprechendem Proﬁl vorgegeben. Die Opti-
mierung nach dem gro¨ßtmo¨glichen Wirkungsgrad ergibt das Maximum der En-
thalpieverteilung bei ca. 34 der Schaufelho¨he. Dies bringt den Vorteil mit sich, dass
die thermische und stro¨mungstechnische Belastung der Schaufelfu¨ße des Laufrades
in Nabenna¨he gering und die kritischen Abstro¨mwinkel gu¨nstig sind. Das gro¨ßere
Energieangebot in den Außenbereichen kann in den folgenden Stufen abgebaut wer-
den. Durch den kleineren Energieabbau in Nabenna¨he werden die Schwierigkeiten
der kleinen Reaktionsgrade, insbesondere in den letzten Turbinenstufen, gemildert.
Die zusa¨tzliche Verbrennung kann entweder nur nach der ersten Stufe oder auch nach
der zweiten Stufe der Turbine vorgesehen werden. Im Rechenprogramm wird die
zusa¨tzliche Energiezufuhr durch eine Enthalpieerho¨hung mit einem entsprechenden,
radialen Proﬁl vorgegeben.
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4.5.1 Zwischenverbrennung nach der 1. Stufe
Zuna¨chst wird nur soviel Brennstoﬀ zugefu¨hrt, dass entsprechend der Referenzanlage
das Energieangebot in vier Stufen abgebaut werden kann. Dadurch wird jedoch der
zusa¨tzlich zugefu¨hrte Energiestrom auf 55,55 MW begrenzt.
Auf Grund der Vorgabe, die Axialgeschwindigkeiten der Gasstro¨mung am Austritt
jeder Stufe u¨ber dem Radius konstant zu halten, variieren die speziﬁschen Arbei-
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Bild 4.43: Speziﬁsche technische Arbeiten u¨ber der bezogenen Schaufelho¨he am
Eintritt in die Stufen einer Turbine mit Zwischenverbrennung nach der
1. Stufe
Die Forderung, auch die Temperaturunterschiede u¨ber dem Radius innerhalb der
mehrstuﬁgen Turbine abzubauen, wird hingegen nicht ganz erfu¨llt. Bild 4.44 zeigt
die vorgegebenen Temperaturerho¨hung am Ende der ersten Stufe sowie die Rechen-
ergebnisse fu¨r die restlichen Stufen.
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Bild 4.44: Totaltemperatur des Heißgases u¨ber der bezogenen Schaufelho¨he am
Eintritt in die Stufen einer Turbine mit Zwischenverbrennung nach der
1. Stufe
Den Prozessverlauf in der Turbine verdeutlicht das T, s-Diagramm in Bild 4.45. Lt.
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Bild 4.45: Zustandsa¨nderungen in der Gasturbine mit Zwischenverbrennung nach
der 1. Stufe im T, s-Diagramm
Um den vorgegebenen Turbinen-Austrittszustand zu erreichen, wird das Druck-
verha¨ltnis um 14 % angehoben, was eine Erweiterung des Verdichters um vier Stufen
erfordert. Dies fu¨hrt natu¨rlich zu einem gesteigerten Leistungsbedarf des Verdich-
ters. Die Steigerung der Verdichter-Austrittstemperatur auf 450 ◦C bewirkt einen
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um 5 % ho¨heren Heißgasmassenstrom bei konstanter Brennstoﬀenergiezufuhr in der
Brennkammer. Durch die Zwischenverbrennung nach der 1. Stufe erho¨ht sich der
gesamte, der Gasturbine zugefu¨hrte Brennstoﬀenergiestrom um 11 %. Gleichzeitig
ist zur Begrenzung der Schaufelwandtemperaturen ein um 27 % gro¨ßerer Ku¨hlluft-
massenstrom erforderlich, der vom Verdichter bereit gestellt werden muss.
Bei der vierstuﬁgen Gasturbine ist die Optimierung wegen der Stro¨mungszusta¨nde
an den Schaufelfu¨ßen, d. h. der Gefahr einer Ru¨ckstro¨mung in der Turbine, sehr
schwierig.
Insgesamt ergibt sich, verglichen mit der Referenzanlage, eine Anhebung des Wir-
kungsgrades von etwa 1,6 Prozentpunkten und eine Steigerung der elektrischen Lei-




















































Bild 4.46: Leistungsdaten der Gasturbinen-Anlage mit Zwischenverbrennung nach
der 1. Stufe
Speziell fu¨r die GuD-Anlage schaﬀt die Zwischenverbrennung in der Turbine ein Po-
tential.
Der um anna¨hernd 10 % gro¨ßere Abgasmassenstrom der Gasturbine erho¨ht die elek-
trische Leistung in der Dampfturbine um 5%. Verglichen mit der Referenz-GuD-
Anlage verbessert sich der Gesamtwirkungsgrad um gut 0,6 Prozentpunkte und die
elektrische Gesamtleistung steigt um mehr als 12 % (Bild 4.47).
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Bild 4.47: Leistungsdaten der GuD-Anlage mit Zwischenverbrennung nach der 1.
Stufe
4.5.2 Zwischenverbrennung nach der 1. und 2. Stufe
Eine gro¨ßere Steigerung der Abgabeleistung und des Wirkungsgrades ermo¨glicht die
Zwischenverbrennung in der Turbine sowohl nach dem Laufrad der ersten Stufe wie
auch nach dem Laufrad der zweiten Stufe. Vor dem Leitrad der 2. Stufe wird der Tur-
bine u¨ber dem Umfang 1,8 kgs Erdgas zugefu¨hrt, was einem Brennstoﬀ-Energiestrom
von 89,94 MW entspricht. Um den Aufwand fu¨r den Bau und Betrieb des Verdich-
ters nicht zu groß werden zu lassen, wurde das Druckverha¨ltnis auf 30 begrenzt.
Somit liegt die Brennstoﬄeistung insgesamt fest, d. h. es kann nach der 2. Stufe nur
noch ca. 86 % der nach der 1. Stufe zugefu¨hrten Brennstoﬀmenge in die Turbine
eingebracht werden.
Bei der zweifachen Zwischenverbrennung bereitet der Temperaturausgleich u¨ber dem
Radius bis zum Austritt aus der Turbine jedoch erhebliche Schwierigkeiten. In Bild
4.48 sind die vorgegebene Temperaturerho¨hung am Ende der ersten und zweiten
Stufe sowie die Rechenergebnisse fu¨r die restlichen Stufen dargestellt.
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Bild 4.48: Totaltemperatur des Heißgases u¨ber der bezogenen Schaufelho¨he am
Eintritt in die Stufen einer Turbine mit Zwischenverbrennung nach der
1. und 2. Stufe
Bild 4.49 verdeutlicht den Prozess mit zweifacher Energiezufuhr in der Turbine. Lt.
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Bild 4.49: Zustandsa¨nderungen in der Gasturbine mit Zwischenverbrennung nach
der 1. und 2. Stufe im T, s-Diagramm
Die Erho¨hung des Verdichterdruckverha¨ltnisses um fast 60 % fu¨hrt zu einer Erweite-
rung des Verdichters um sieben Stufen. Dies bewirkt eine Steigerung der Verdichter-
Austrittstemperatur auf u¨ber 500 ◦C und eine Erho¨hung des Leistungsbedarfs von
mehr als 60 %. Ursache hierfu¨r ist insbesondere der im Vergleich zur Referenzanlage
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um mehr als 130 % ho¨here Ku¨hlluftmassenstrom, der den fu¨nf Stufen der Turbi-
ne zugefu¨hrt werden muss. Er ist erforderlich, obwohl die Turbine bis zum dritten
Leitrad mit einer Filmku¨hlung ausgestattet ist und die Schaufeln der ersten drei
Stufen mit einer Wa¨rmeda¨mmschicht versehen sind.
Die technische Ausfu¨hrung der Schaufelku¨hlung wurde hier nicht gesondert unter-
sucht, da verbesserte Ku¨hlkonzepte, wie z. B. die bereits in den vorangegangenen Ka-
piteln beschriebene Fremdku¨hlung der Turbinenschaufeln, den erforderlichen Ku¨hl-
ﬂuidmassenstrom, und folglich auch den Leistungsbedarf des Verdichters, erheblich
herabsetzen wu¨rden.
Als Folge des hohen Brennstoﬀ-Energiestromes bei der zweifachen Zwischenverbren-
nung erzeugt die Turbine eine Mehrleistung von 53 %. Im Vergleich zur Referenzan-
lage ergibt sich eine Wirkungsgradsteigerung von mehr als 2,4 Prozentpunkten bei
einer Anhebung der elektrischen Leistung der Gasturbinen-Anlage von anna¨hernd





















































Bild 4.50: Leistungsdaten der Gasturbinen-Anlage mit Zwischenverbrennung nach
der 1. und 2. Stufe
Eine so große und technisch aufwendige Gasturbinen-Anlage bietet sich zur Kombi-
nation mit einer Dampfturbine geradezu an.
Im Abhitzedampferzeuger erzeugt der um 34 % gro¨ßere Abgasmassenstrom




Im Vergleich zur Referenz-GuD-Anlage erzeugt die Dampfturbine eine um 31 %
gro¨ßere elektrische Leistung. Dies fu¨hrt zu einer Wirkungsgradsteigung von 1,8 Pro-
zentpunkten sowie einer Anhebung der elektrischen Gesamtleistung von fast 41 %
(Bild 4.51).
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Bild 4.51: Leistungsdaten der GuD-Anlage mit Zwischenverbrennung nach der 1.
und 2. Stufe
Das theoretisch/technische Problem der Brennstoﬀeinbringung und der schnellstmo¨g-
lichen Verbrennung bei einer gewu¨nschten Verteilung u¨ber dem Stro¨mungsquer-
schnitt in der Turbine muss noch genauer untersucht werden. Eine eindeutige, verla¨ss-
liche Kla¨rung ist ohne experimentelle Untersuchungen nicht mo¨glich.
4.6 Zusammenfassung
Im ersten Teil dieses Kapitels wird die Fremdku¨hlung der Turbinenbeschaufelung
untersucht. Ausgangspunkt ist die Idee, die gro¨ßere speziﬁsche Wa¨rmekapazita¨t des
Dampfes zu Ku¨hlzwecken in der Gasturbine einzusetzen.
Bei oﬀener Dampfku¨hlung der Turbine, bei der der Ku¨hldampf, wie die Ku¨hlluft,
dem Heißgas der Turbine beigemischt wird, ergibt sich fu¨r die Gasturbinen-Anlage,
dass der Wirkungsgrad und die Abgabeleistung erheblich gesteigert werden ko¨nnen
(Bild 6.1).
Fu¨r GuD-Anlagen gilt, dass erhebliche Einbußen im Wirkungsgrad und in der ab-
gegebenen Leistung zu verzeichnen sind, da ein Großteil des Abgasmassenstroms
zur Erzeugung des Ku¨hldampfes fu¨r die Turbine beno¨tigt wird (Bild 6.3). Es zeigt
sich, dass die Dampfturbine, wegen der Expansion auf den niedrigen Kondensator-
druck und der anschließenden Kondensation, die Energie des Dampfes und damit
des Abgases am besten nutzen kann.
Ein weiteres Konzept ist, den im Abhitzedampferzeuger erzeugeten Dampf ga¨nzlich
in der Gasturbine einzusetzen und damit die Dampfturbine einer GuD-Anlage zu
sparen. Dies bedeutet, dass die Turbine mit einer oﬀenen Dampfku¨hlung versehen
und der restliche Dampf direkt in der Brennkammer zugeben wird. Die Dampfzugabe
in die Brennkammer fu¨hrt zwar zu einer hohen Abgabeleistung der Turbine, doch
verringert sich der Wirkungsgrad erheblich (Bild 6.3).
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Auf Grund der unbefriedigenden Ergebnisse fu¨r die oﬀene Dampfku¨hlung in der
GuD-Anlage, wurde die eﬀektive Fremdku¨hlung der Turbine mit Dampf in einem
geschlossenen Kreislauf untersucht. Die ausschließlich konvektionsgeku¨hlten Schau-
feln weisen geringere Stro¨mungsverluste auf als ﬁlmgeku¨hlte und sind wahrscheinlich
einfacher zu fertigen. Da das Ku¨hlﬂuid nicht der Gasstro¨mung beigemischt wird, ist
der Austrittsquerschnitt der Turbine kleiner und Probleme mit großen Machzah-
len und kleinen Abstro¨mwinkeln treten weniger auf. Im Vergleich zur Turbine mit
oﬀener Dampfku¨hlung verliert die Gasturbinen-Anlage leicht an Leistung und Wir-
kungsgrad (Bild 6.1).
Bei Einbau in eine GuD-Anlage kann der Ku¨hldampf gewinnbringend in die Dampf-
turbine eingespeist werden und bewirkt eine Erho¨hung des Wirkungsgrades sowie
der Leistung (Bild 6.3).
In dieser Untersuchung wurde der Ku¨hldampf nach seiner Erzeugung aus dem Damp-
ferzeuger ausgekoppelt. Die Entnahme des Dampfes nach einer Teilentspannung in
den Dampfturbinen fu¨hrt mo¨glicherweise zu einer weiteren Verbesserung des Wir-
kungsgrades der GuD-Anlage.
Die Ku¨hlung der Gasturbinenschaufeln mit Wasser vermindert die erforderlichen
Ku¨hlﬂuidstro¨me, bedingt durch die etwa vierfache speziﬁsche Wa¨rmekapazita¨t und
niedrige Wassertemperaturen.
Doch erfordert der gute Wa¨rmeu¨bergang das Aufbringen einer wa¨rmeda¨mmenden
Beschichtung an den Ku¨hlkana¨len, um die Temperaturspannungen in der Wand zu
beherrschen. Bei der einfachen Gasturbinen-Anlage fu¨hrt die Wasserku¨hlung zu ho-
hen Leistungs- und Wirkungsgradsteigerungen (Bild 6.1).
Die zusa¨tzliche wa¨rmeda¨mmende Beschichtung verringert die an das Ku¨hlﬂuid u¨ber-
tragene Wa¨rmemenge. So sind bei Einspeisung des Ku¨hlwassers in den Dampftur-
binenteil der GuD-Anlage die Leistungsdaten gu¨nstiger als bei der GuD-Anlage mit
dampfgeku¨hlter Turbine (Bild 6.3).
Es ist noch zu kla¨ren, wie die Wa¨rmeda¨mmschicht an den Ku¨hlkana¨len technisch
anzubringen ist und ob Leckagen mit einem mo¨glichen Wasseraustrag in der Turbine
zu Bescha¨digungen an den Turbinenschaufeln fu¨hren ko¨nnen.
Einen weitergehenden Schritt zur Prozessverbesserung stellt die Nutzung der großen
Verdampfungsenthalpie von Wasser zur Ku¨hlung der Turbinenschaufeln dar.
Es zeigt sich, dass die Nutzung der Verdampfungsenthalpie von Wasser zur Ku¨hlung
der Turbinenschaufeln sehr eﬀektiv ist und es daher nur sehr geringer Ku¨hlmassen-
stro¨me bedarf. Zur Wa¨rmeu¨bertragung ist eine kleine Oberﬂa¨che erforderlich, so
dass kleine Ku¨hlkana¨le ohne proﬁlierte Oberﬂa¨chen mo¨glich sind. Positive Auswir-
kung auf die Turbinenschaufeln ist eine gleichma¨ßige Temperaturverteilung entlang
der Schaufeloberﬂa¨che. Die Verdampfungsku¨hlung fu¨hrt zu den ho¨chsten Leistungs-
und Wirkungsgradsteigerungen aller untersuchter Varianten (Bild 6.1).
Bei Einbau der Verdampfungsku¨hlung in eine GuD-Anlage kann der Ku¨hldampf
gewinnbringend in die Dampfturbine eingespeist werden, mit den ho¨chsten Wir-
kungsgradsteigerungen von anna¨hernd 4 Prozentpunkten. (Bild 6.3).
Es bedarf noch genauerer theoretischer und praktischer Untersuchungen um sicher-
zustellen, dass eine unkontrollierte Verdampfung in den Schaufeln dort nicht zu
Bescha¨digungen fu¨hrt und wie eine Regelung fu¨r eine solche, diﬃzile Ku¨hlart gestal-
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tet werden muss.
Ein Vorzug dieser eﬀektiven Ku¨hlart wa¨re, die Turbineneintrittstemperatur anzuhe-
ben und dadurch den Wirkungsgrad der Anlage weiter zu erho¨hen. Dadurch ko¨nn-
ten sich allerdings andere Dampfparameter, ho¨here Dru¨cke wie auch Temperatu-
ren, im Dampfkreislauf ergeben und erst die Wirtschaftlichkeitsanalyse u¨ber die
Zweckma¨ßigkeit dieser Maßnahme entscheiden.
Als weitere Maßnahme zur Verbesserung des Gasturbinen-Prozesses wird die zusa¨tz-
liche Energiezufuhr durch Zwischenverbrennung in der Turbine untersucht. Nach den
ersten Stufen wird erneut Brennstoﬀ zugefu¨hrt, wodurch die Temperatur in der Tur-
bine wieder angehoben wird.
Mit ihren moderaten Druckverha¨ltnissen und dem Abbau der Energie in einer vier-
stuﬁgen Turbine gilt fu¨r die gestufte Zwischenverbrennung nach der ersten Turbinen-
stufe, dass sie zur erheblichen Leistungssteigerung der Gasturbinen-Anlage, jedoch
zu der geringsten Wirkungsgradsteigerung fu¨hrt, verglichen mit allen Variationen
(Bild 6.1).
Gleichwohl fu¨hrt die gestufte Zwischenverbrennung nach der ersten Turbinenstu-
fe in der GuD-Anlage zwar zu einer erheblichen Leistungssteigerung im Vergleich
zur Referenz-GuD-Anlage, jedoch nur zu geringfu¨gig ho¨heren Wirkungsgraden (Bild
6.3).
Wird zusa¨tzlich nach der zweiten Stufe Brennstoﬀ zugefu¨hrt, ko¨nnen der Wirkungs-
grad und die Abgabeleistung erheblich gesteigert werden. (Bild 6.1).
Der Einsatz der Turbine mit zweifacher Zwischenverbrennung in einer GuD-Anlage
fu¨hrt zu einer Steigerung im Wirkungsgrad und vor allem in der abgegebenen Lei-
stung. (Bild 6.3).
Theoretisch kann nicht eindeutig gekla¨rt werden, ob die Zwischenverbrennung in
der Turbine physikalisch und technisch einfach verwirklicht werden kann. Es sind
noch detaillierte Untersuchungen zur Verteilung, Vermischung, Zu¨ndung und Ver-
brennung des Brennstoﬀs erforderlich. Insbesondere muss fu¨r einen sicheren Anla-
genbetrieb die Stabilita¨t der Flamme garantiert werden.
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Ein besonderes Augenmerk soll den Auswirkungen dieser innovativen Konzepte auf
die Wirtschaftlichkeit der Gasturbinen- wie auch der GuD-Anlage gewidmet wer-
den. Nur ihre Verbesserung kann der ausschlaggebende Faktor fu¨r die Entscheidung
zum Bau einer solchen Anlage sein. Als Vergleichsgro¨ßen bieten sich die speziﬁschen
Investitionskosten und vor allem die speziﬁschen Stromgestehungskosten an.
Um auch bei der Beurteilung der Wirtschaftlichkeit die Vergleichbarkeit der ver-
schiedenen Schaltungen zu gewa¨hrleisten, werden die Kosten fu¨r den Verdichter, die
Brennkammer, die Turbine sowie die Ku¨hlung separat betrachtet.
Die Kosten fu¨r die Maschinentechnik werden proportional zu dem Verdichter-Mas-
senstrom gesetzt. Die Kosten fu¨r den Generator, die elektrische Ausru¨stung und die
Regelung beziehen sich auf die elektrische Leistung der Gasturbine.
Fu¨r die Gasturbine werden die Kosten der Turbine auf die elektrische Turbinen-
leistung bezogen, die Kosten fu¨r die Ku¨hlung der Turbine auf die vom Heißgas
abgefu¨hrte Ku¨hlleistung, die Kosten des Verdichters auf die Verdichterleistung und
die Kosten fu¨r die Brennkammer auf die zugefu¨hrte Brennstoﬄeistung.
Diese Wahl ist gerechtfertigt, da sich bei den Variationen der Gasturbinen-Anlage
die Zusammensetzung der Verbrennungsgase a¨ndert (z. B. hoher Wasserdampfan-
teil im Abgas). Da bei diesen Prozessen auch die ISO-Turbinen-Eintrittstemperatur
stark ansteigt, wu¨rde der Bezug auf die ISO-Turbinen-Eintrittstemperatur und das
Verdichterdruckverha¨ltnis zu unsinnigen Kosten der Gasturbine fu¨hren.
Hinzu kommen die Kosten fu¨r die, je nach Schaltung, zusa¨tzlich erforderlichen Kom-
ponenten.
Beim Dampfturbinenteil werden die Kosten berechnet fu¨r die Turbine, den Genera-
tor, die Pumpen, den Kondensator, den Abhitzedampferzeuger, die Regelung und
die elektrische Ausru¨stung sowie die Geba¨ude.
Die Kosten fu¨r den Dampfkreislauf beziehen sich auf den Dampfmassenstrom. Be-
zogen auf die elektrische Leistung werden die Kosten fu¨r den Generator, die elek-
trische Ausru¨stung und die Regelung sowie die Kosten fu¨r das Geba¨ude und den
”Rest“berechnet.
Fu¨r die Dampfturbine sind die Kosten proportional der elektrischen Leistung und
beim Abhitzedampferzeuger proportional zu den beno¨tigten Wa¨rmeu¨bertragungs-
ﬂa¨chen fu¨r den Hochdruck-, Mitteldruck- und Niederdruckteil.
Bei den Wa¨rmeaustauschern ist die beno¨tigte Fla¨che als Bezugsgro¨ße besser geeignet
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als der Wa¨rmestrom Q˙. Vereinfacht kann das Produkt (k · A) gewa¨hlt werden, das
aus der energetischen Berechnung bekannt ist. Dies ist deshalb berechtigt, weil bei
optimal ausgelegten Wa¨rmeaustauschern gleichen Typs auch die k-Werte in etwa
gleich sind.
Mit diesen Ansa¨tzen wird die Berechnung der speziﬁschen Stromgestehungskosten
zur Gegenu¨berstellung der untersuchten Schaltungen durchgefu¨hrt. Urspru¨nglich
sind die Einheiten dabei Euro. Da absolute Werte fu¨r Vergleichsbetrachtungen un-
erheblich sind, erfolgt eine Umstellung auf ME (moneta¨re Einheiten).
5.1 Wirtschaftlichkeitsberechnung
In der wirtschaftlichen Optimierung werden die gesamten, bei der Stromerzeugung
im Kraftwerk anfallenden, Kosten der Menge des erzeugten Stromes gegenu¨berge-
stellt. Die Herleitungen der wirtschaftlichen Berechnung sind im Anhang angegeben.
5.1.1 Fixe Kosten
Grundidee fu¨r die Ermittlung der Investitionskosten Ki ist, die Gesamtanlage in
Komponenten zu zerlegen, denen entsprechend ihrer charakteristischen Gro¨ße Ko-
stenKiKomp zugeordnet werden ko¨nnen. Durch Addition der Kosten fu¨r die einzelnen





Die charakteristische Gro¨ße einer Komponente stellt dabei meistens einen aus der
energetischen Berechnung der Anlage bekannten Wert dar, z. B. die Leistung P des
Verdichters oder der Turbine, die Leistungszufuhr E˙BK der Brennkammer oder der
Wa¨rmeu¨bertragungsﬂa¨chen A in einem Wa¨rmeaustauscher.
Die Investitionskosten der jeweiligen Komponente KiKomp ergeben sich dann als
Produkt aus den speziﬁschen Investitionskosten der Komponente siKomp und dem
energetischen Wert der charakteristischen Gro¨ße der Komponente, z. B. PiKomp oder
E˙iKomp oder Q˙iKomp.
KiKomp ≈ siKomp · PiKomp (5.2)
Die speziﬁschen Investitionskosten siKomp fu¨r die einzelnen Komponenten werden
durch Bezug der Kosten KiKref einer bekannten Komponente auf die charakteristi-





Die Investitionskosten der Komponenten sind oft nicht direkt proportional zu ihren
Energiewerten. Daher wird ein Ansatz gewa¨hlt mit einem festen Grundwert und
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einem linearen Proportionalita¨tsfaktor fiKomp,
KiKomp ≈ KiKref + siKomp · (PiKomp − PiKref ) · fiKomp (5.4)
mit 0 < fiKomp < 1 fu¨r den Proportionalita¨tsfaktor, der in einem gewissen Bereich
na¨herungsweise gu¨ltig ist.
Ausmultipliziert ergibt sich:
KiKomp ≈ siKomp · PiKref ·
[





Fu¨r ein Gasturbinen-Kraftwerk ergeben sich die Gesamtkosten der Investition KiG
als Summe der Kosten fu¨r die Turbine KT , die Turbinenku¨hlung KT−Ku¨hl, den Ver-
dichters KV , die Brennkammer KBK , den Generator KGen, die Regelung und die
elektrische Ausru¨stung KRegelung sowie fu¨r das Geba¨ude und die a¨ußeren Kompo-
nenten der Anlage (z. B. Lufteinlass, Abgasauslass, usw.) KGeba¨ude:
KiG = KT +KT−Ku¨hl +KV +KBK +KGen +KRegelung +KGeba¨ude. (5.6)
Die einzelnen Summanden werden dabei mit den folgenden Gleichungen bestimmt:
KT ≈ sT · PTref ·
[





KV ≈ sV · PVref ·
[





KBK ≈ sBK · E˙BKref ·
[





KGen ≈ sGen · Pelref ·
[





KRegelung ≈ sRegelung · Pelref ·
[





KGeba¨ude ≈ sGeba¨ude · m˙Vref ·
[





Zur Bestimmung der Kosten der Schaufelku¨hlung wird je nach Variation zwischen
den Kosten der Konvektions- und der Filmku¨hlung wie auch der Beschichtung un-
terschieden. Die Bezugsgro¨ße fu¨r die Konvektionsku¨hlung ist die Wa¨rmeaufnahme
Q˙KM des Ku¨hlmittels und als Bezugsgro¨ße fu¨r die Filmku¨hlung bietet sich der Ge-
samtmassenstrom m˙F des Ku¨hlﬁlms an.
Bei der Beschichtung scheiden Ku¨hlwa¨rmestro¨me als Bezugsgro¨ße aus, weil eine
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Wa¨rmeda¨mmschicht den Wa¨rmestrom vermindert. Eine grobe Mo¨glichkeit, die Ko-
sten abzuscha¨tzen, ist das Schichtvolumen VBesch ≈ U · sC · l als Produkt aus
wa¨rmeu¨bertragendem Umfang ≈ U , der Schichtdicke sC der Wa¨rmeda¨mmung und
der Schaufella¨nge l als Bezugsgro¨ße zu wa¨hlen.
Damit erha¨lt man fu¨r die Ku¨hlkosten:
KT−Ku¨hl ≈ KT−Konv +KT−F ilm +KT−Besch (5.7)
KKonv ≈ sTKonv · Q˙KMref ·
[





KF ilm ≈ sTFilm · m˙Fref ·
[





KBesch ≈ sTBesch · VBeschref ·
[






Fu¨r den Dampfturbinenteil einer GuD-Anlage werden die gesamten Investitions-
kosten KiD aufgeteilt in Anteile fu¨r die Turbine KDT , den Generator KDT−G,
die Pumpen KPump, den Kondensator KKond, das Ku¨hlsystem einschließlich Ku¨hl-
turm KKu¨hlsys, den Abhitzedampferzeuger KDampferz, Regelung und elektrische
Ausru¨stung KReg.el.Ausr. sowie Geba¨ude und ﬁxe Restkosten KDT−Geb..
KiD = KDT +KDT−G +KPump +KKond +KKu¨hlsys +KDampferz
+KReg.el.Ausr. +KDT−Geb. (5.8)
KDT ≈ sDT · PDT ref ·
[





KDT−G ≈ sDT−G · PelGT ref ·
[





KPump ≈ sPump · m˙Kondref ·
[





KKond ≈ sKond · m˙Kondref ·
[





KKu¨hlsys ≈ sKS · E˙KSref ·
[







Die Abhitzedampferzeuger-Kosten erha¨lt man als Summe der Kosten fu¨r den Hoch-
druck-, Mitteldruck- und Niederdruck-Dampferzeugerteil.
KDampferz ≈ KDEHD +KDEMD +KDEND
KDEHD ≈ s(k·A)HD · (k ·A)HDref ·
[





KDEMD ≈ s(k·A)MD · (k ·A)MDref ·
[





KDEND ≈ s(k·A)ND · (k ·A)NDref ·
[





KReg.el.Ausr. ≈ sReg.el.Ausr. · PelDT ref ·
[





KDT−Geb. ≈ sDT−Geb. · PelDT ref ·
[





Bei den Modiﬁkationen der Gasturbinen-Anlage werden weitere Konponenten beno¨-
tigt, deren Investitionskosten in die Kostenrechnung einﬂießen.
Diese sind bei der Fremdku¨hlung der Turbinenbeschaufelung Aufwendungen fu¨r die
Wasseraufbereitungsanlage und zusa¨tzliche Pumpen sowie im Fall der Dampfku¨h-
lung fu¨r einen Abhitzedampferzeuger.
Die Investitionskosten fu¨r die Pumpen werden analog den Kosten fu¨r die Pumpen
des Dampfturbinenteils berechnet, jedoch mit etwas ho¨heren speziﬁschen Kosten
sDEPump .
KDEPump ≈ sDEPump · m˙Wref ·
[





Fu¨r den Abhitzedampferzeuger und die Wasseraufbereitungsanlage liegen Daten-
bla¨tter u¨ber speziﬁsche Investitionskosten vor und so werden diese Werte interpo-
liert.
Die Kosten fu¨r die Zwischenverbrennungsapparatur werden entsprechend den Kosten
der Brennkammer berechnet. Da der Aufwand hierfu¨r niedriger sein sollte als der Bau
einer weiteren Brennkammer, scheint dieser Ansatz berechtigt, d. h. eher konservativ
angesetzt.
KBZV ≈ sBK · E˙BKref ·
[








Da die Investition eine Stromerzeugung u¨ber einen Nutzungszeitraum von nj Jahren
ermo¨glicht, werden die Investitionskosten u¨ber diesen Nutzungszeitraum gleichma¨ßig
verteilt beru¨cksichtigt. Darin ﬂießen die ja¨hrliche Verzinsung zj und die Inﬂations-
rate ij ein.
Neben der Abzahlung der Investition sind weitere ja¨hrlich zu leistende Zahlungen von
den Investitionskosten abha¨ngig. Diese sind die Steuern und die Versicherungspra¨mi-
en, beru¨cksichtigt durch die jeweils auf die Investitionskosten bezogenen Faktoren
Steuersatz sj und Versicherungssatz vj .
Um die Gesamtkosten Ki der Investition von verschiedenen Anlagen vergleichbar zu
machen, werden sie auf die installierte Nennleistung PelN bezogen.
5.1.2 Brennstoﬀkosten
Die Brennstoﬀkosten KBj eines Jahres sind abha¨ngig von den speziﬁschen Ener-
giepreisen bBj und der Energiemenge EBj , die in dem betrachteten Jahr eingesetzt
wird.
KBj = bBj ·EBj (5.10)
Der Jahresenergieeinsatz und folglich die ja¨hrlichen Energiekosten ko¨nnen auch
durch die elektrische Jahresarbeit und den Jahresnutzungsgrad ausgedru¨ckt wer-
den.




Die speziﬁschen Wasserkosten sind abha¨ngig von den speziﬁschen Wasserpreisen fu¨r
die Entsalzung bW , dem Wasserverbrauch m˙W und der elektrischen Leistung der
Gasturbinen-Anlage. Die Ho¨he der speziﬁschen Wasserpreise sind je nach Wasser-





Bei der Fremdku¨hlung der Turbinenschaufeln werden diese zusa¨tzlichen Wasserko-
sten zu den speziﬁschen Stromgestehungskosten addiert.
5.1.4 Zusatzkosten
Die Zusatzkosten der Stromerzeugung Kzusj sind das Produkt aus den speziﬁschen
Zusatzkosten fzusj und der elektrischen Jahresarbeit.




Die Nutzungsdauer n (in Jahren) der Anlage steht im Zusammenhang mit der Jah-









n · PelN (5.15)
Dabei bleibt unberu¨cksichtigt, dass bei einer Gasturbine Startvorga¨nge lebensdau-
ermindernd zu beru¨cksichtigen sind und dass im Gegensatz dazu bei Teillast die
Betriebsdauer gro¨ßer ist als bei Volllast.
Wird fu¨r eine Anlage die Anzahl nStart der Starts pro Jahr mit einer a¨quivalenten
Betriebszeit von TStart und einem mittleren Teillastfaktor von fTeil (fTeil = PelPelN )





+ nStart · TStart
. (5.16)
Die damit berechnete Lebensdauer darf natu¨rlich die maximal anzunehmende Ab-
schreibungszeit nmax nicht u¨berschreiten
n ≤ nmax. (5.17)
Damit ergibt sich schließlich die bekannte Formel fu¨r die speziﬁschen Stromerzeu-
gungskosten
>j =





+ fzusj +∆>W . (5.18)
5.2 O¨konomische Auswirkungen der innovativen
Gasturbinen-Prozesse
5.2.1 Referenzanlage
Die fu¨r die Wirtschaftlichkeitsrechnung der einzelnen Komponenten der Gasturbinen




Tabelle 5.1: Auslegungswerte fu¨r die Wirtschaftlichkeitsrechnung
Jahresvolllastzeit Tj = 7000 h
spez. Brennstoﬀkosten bBj = 3
Euro
GJ
Lebensdauer der Anlage n = 100.000 h .
Zinsrate zj = 0,03 1a
Inﬂationsrate ij = 0,04 1a
Steuersatz sj = 0,02 1a
Versicherungssatz vj = 0,01 1a
In dem folgenden Bild 5.1 sind die Ergebnisse fu¨r den Referenzfall sowohl fu¨r die


















































































































Bild 5.1: Investitionskosten der einzelnen Komponenten der Referenz-Gasturbinen-
Anlage und Referenz-GuD-Anlage
Die Stromgestehungskosten werden in Abha¨ngigkeit von der Jahresvolllastzeit fu¨r
drei speziﬁsche Brennstoﬀkosten (”niedrig“: 1 Euro/GJ, ”mittel“: 3 Euro/GJ, ”hoch“:




































Bild 5.2: Speziﬁsche Stromgestehungskosten der Referenz-Gasturbinen-Anlage in
Abha¨ngigkeit von der Jahresvolllastzeit
Bei den spa¨teren Vergleichen der Stromgestehungskosten werden mittlere Brenn-
stoﬀkosten (3 Euro/GJ) zu Grunde gelegt.
Bild 5.3 stellt schließlich die speziﬁschen Stromgestehungskosten der Referenz-GuD-
































Bild 5.3: Speziﬁsche Stromgestehungskosten der Referenz-GuD-Anlage in Ab-
ha¨ngigkeit von der Jahresvolllastzeit
Die Bewertung der Gasturbinen-Anlagen erfolgt unterteilt nach ihrem Einsatz als
Spitzenlast-Kraftwerk (1000 h/a), Mittellast-Kraftwerk (4000 h/a) und Grundlast-
Kraftwerk (7000 h/a), hingegen werden die Stromgestehungskosten fu¨r die GuD-






Bei der oﬀenen Dampfku¨hlung werden als zusa¨tzliche Kosten die ﬁnanziellen Auf-
wendungen fu¨r den Abhitzedampferzeuger inklusive Pumpen, die Wasseraufberei-
tungsanlage und die Wasserkosten beru¨cksichtigt.
Dampfku¨hlung der Leit- und Laufra¨der
Die Bewertung der Kosten ergibt fu¨r die ausschließlich dampfgeku¨hlte Gasturbinen-
Anlage eine Erho¨hung der Investitionen wie auch der speziﬁschen Anlagekosten um
19 %, hervorgerufen insbesondere durch den sehr teuren Abhitzedampferzeuger und
die Wasseraufbereitungsanlage. Fu¨r mittlere Erdgaspreise verringern sich die spe-
ziﬁschen Stromerzeugungskosten durch den ho¨heren Wirkungsgrad der Anlage, bei
einem Grundlast-Kraftwerk (7000 h/a) um mehr als 6 % (Bild 5.4).




























































































Bild 5.4: Kosten der Gasturbinen-Anlage mit oﬀener Turbinen-Dampfku¨hlung
Unter wirtschaftlichen Gesichtspunkten schneidet die Kombianlage schlecht ab.
Die kleinere Dampfturbinen-Anlage verursacht geringfu¨gig ho¨here speziﬁsche Inves-
titionskosten, der niedrige Gesamtwirkungsgrad der GuD-Anlage fu¨hrt zu ho¨her-
en speziﬁschen Stromgestehungskosten. Im Grundlastbetrieb erma¨ßigen sie sich um
anna¨hernd 6 % im Gegensatz zur Referenz-GuD-Anlage (Bild 5.5).
Gasturbine mit oﬀener Dampf- und Luftku¨hlung
Oﬀene Dampfku¨hlung in der 1./2. Stufe, Luftku¨hlung in der 3./4. Stufe
Wirtschaftlich betrachtet kann die kombinierte Dampf-/Luftku¨hlung in der Gastur-
bine mit der reinen Dampfku¨hlung nicht ganz mithalten.
Zwar liegen die speziﬁschen Investitionskosten wegen des kleineren Abhitzedampfer-
zeugers niedriger, die schlechteren Leistungsdaten bewirken jedoch, im Vergleich zur
reinen Dampfku¨hlung, ab mittleren Brennstoﬀkosten fu¨r alle Einsatzbereiche einen











































































































Bild 5.5: Kosten der GuD-Anlage mit oﬀener Turbinen-Dampfku¨hlung
Auch die dampf-/luftgeku¨hlte Gasturbine reicht in Kombination mit einer Dampf-
turbine nicht an die Referenz-GuD-Anlage heran.
Hier liegen die speziﬁschen Investitionskosten zwar um 0,4 % niedriger, doch be-
wirkt die kleine Leistung, im Vergleich zur Referenz-GuD-Anlage, eine Erho¨hung
der Stromgestehungskosten in allen Betriebsarten.
Oﬀene Dampfku¨hlung nur fu¨r Leitra¨der
In der o¨konomischen Beurteilung schneidet die Leitradku¨hlung unter den Variatio-
nen der oﬀene Dampfku¨hlung in der Gasturbine am schlechtesten ab.
So liegen die speziﬁschen Anlagekosten wegen des teureren Abhitzedampferzeugers
und des Mehraufwandes fu¨r die Ku¨hlung um anna¨hernd 1 % u¨ber denen der reinen
Dampfku¨hlung, die schlechteren Leistungsdaten lassen die speziﬁschen Stromgeste-
hungskosten im Grundlastbetrieb um gut 5 % ansteigen.
Bei dieser Schaltung u¨bersteigen die speziﬁschen Investitionskosten die Kosten der
Referenz-GuD-Anlage erheblich. Ursachen hierfu¨r sind die hohen Kosten fu¨r die Gas-
turbine verbunden mit den schlechten Leistungsdaten. Im Vergleich zur Referenz-
GuD-Anlage, ergeben sich in allen Lastbereichen ho¨here speziﬁsche Stromgeste-
hungskosten.
5.2.2.2 Dampfku¨hlung mit Dampfzugabe in die Brennkammer
Durch die oﬀene Betriebsweise werden auch bei der Dampfzugabe in die Brenn-
kammer die Kosten fu¨r den Abhitzedampferzeuger, die Pumpen, die Wasseraufbe-
reitungsanlage und die Wasserkosten berechnet, hingegen entfallen die ﬁnanziellen
Aufwendungen fu¨r den teuren Dampfturbinenteil.
Auch unter wirtschaftlichen Aspekten reicht die Gasturbinen-Wasserdampf-Anlage
nich an eine Kombianlage heran.
Zwar reduzieren sich die Investitionskosten wegen des nicht vorhandenen Dampftur-
126
5 Wirtschaftlicher Vergleich
binenteils, doch sind die Aufwendungen fu¨r die Dampfproduktion zu hoch. So liegen
die speziﬁschen Anlagekosten ho¨her als die der Referenz-GuD-Anlage und dies fu¨hrt
bei dem niedrigen Wirkungsgrad zu den ho¨chsten speziﬁschen Stromgestehungskos-






































































































Bild 5.6: Kosten der Gasturbinen-Wasserdampf-Anlage mit Dampfku¨hlung und
Dampfzugabe in die Brennkammer
5.2.2.3 Dampfku¨hlung geschlossen
Da keine Erfahrungswerte vorliegen, werden die Leckageverluste bei der geschlosse-
nen Fremdku¨hlung der Turbine mit 2 % angenommen. Das hat zur Folge, dass auch
bei Auskopplung des Ku¨hlﬂuids aus dem Dampfkreislauf der GuD-Anlage Wasser-
kosten und Kosten fu¨r die Wasseraufbereitungsanlage beru¨cksichtigt werden. Hinzu
kommen die Kosten fu¨r den Abhitzedampferzeuger nebst Pumpen.
Wegen des ho¨heren Druckverha¨ltnisses der Anlage steigen die Aufwendungen fu¨r
die Komponenten Verdichter und Turbine. Da bei der geschlossenen Ku¨hlung die
Dru¨cke unabha¨ngig von dem Zustand in der Turbine gewa¨hlt werden konnten, sin-
ken die Kosten fu¨r die Turbinenku¨hlung und den Abhitzedampferzeuger. In Summe
liegen die Investitionen um 21 % oberhalb denen der Referenz-Gasturbinen-Anlage
und damit auch die speziﬁschen Investitionskosten. Bedingt durch den hohen Wir-
kungsgrad der Anlage sind die speziﬁschen Stromgestehungskosten, mit Ausnahme
von Spitzenlast und niedrigen Brennstoﬀpreisen, niedriger. (Bild 5.7).
Die Kombianlage schneidet in der o¨konomischen Bewertung sehr gut ab.
Die kleine Dampfturbine verringert die Aufwendungen fu¨r Maschinentechnik und
Dampferzeuger und senkt dadurch erheblich die Investitions- und vor allem die spe-
ziﬁschen Investitionskosten um 13 %. Insbesondere bei niedrigen Brennstoﬀpreisen
fu¨hrt die geschlossene Dampfku¨hlung in den Turbinenschaufeln zu sehr niedrigen
speziﬁschen Stromgestehungskosten (Bild 5.8).
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Bild 5.8: Kosten der GuD-Anlage mit geschlossener Dampfku¨hlung der Gasturbine
Geschlossene Dampfku¨hlung nur fu¨r Leitra¨der
Die Kombination der geschlossenen Dampf- mit der Luftku¨hlung in der Gasturbine
fu¨hrt zu deutlichen Einbußen im Vergleich zur ausschließlichen Dampfku¨hlung.
Wegen des nur wenig preiswerteren Abhitzedampferzeugers liegen die speziﬁschen
Investitionskosten ho¨her, die merkliche Absenkung des Wirkungsgrades bewirkt in
allen Lastbereichen einen Anstieg in den speziﬁschen Stromgestehungskosten.
In Relation zur Referenz-GuD-Anlage fu¨hrt die Gasturbine mit dampfgeku¨hlten Tur-
binenleitschaufeln im geschlossenen Kreislauf zu Einsparungen in der Gasturbine,
der Dampfturbine wie auch der Kombianlage, dies gilt sowohl fu¨r die Anlageko-
sten als auch fu¨r die speziﬁschen Investitionskosten. Es ergeben sich die niedrigsten
speziﬁschen Stromgestehungskosten der Anlagen mit fremdgeku¨hlten Leitra¨dern bei
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niedrigen Brennstoﬀpreisen und kurzen Betiebszeiten.
5.2.3 Wasserku¨hlung
Durch die Leckageverluste sind auch bei der Wasserku¨hlung zusa¨tzliche Kosten fu¨r
den Wasserverbrauch und die Wasseraufbereitungsanlage einzubeziehen. Ferner wer-
den fu¨r die Gasturbinen-Anlage die Kosten fu¨r die Pumpen erfasst.
Die Wasserku¨hlung fu¨hrt zu a¨hnlichen Kosten der einzelnen Komponenten wie die
geschlossene Dampfku¨hlung, doch entfa¨llt der Abhitzedampferzeuger. Negativ zu
Buche schla¨gt allerdings der Aufwand fu¨r Ku¨hltechnik - die Kosten fu¨r die wa¨rme-
da¨mmenden Schichten sind immens. So liegen die Gesamtkosten der Anlage etwa
so hoch wie die der Referenz-Gasturbinen-Anlage, die speziﬁschen Investitionskos-
ten verringern sich um 4 %. In Verbindung mit dem hohen Wirkungsgrad fu¨hrt
dies zu den zweitniedrigsten speziﬁschen Stromgestehungskosten aller untersuchter
Varianten, im Grundlastbetrieb betra¨gt die Einsparung fast 10 % (Bild 5.9).



























































































Bild 5.9: Kosten der Gasturbinen-Anlage mit wassergeku¨hlter Turbine
Die Kosten fu¨r den Dampfteil entsprechen denen der geschlossenen Dampfku¨hlung,
so dass die Investitionen durch die teure Ku¨hltechik der Gasturbine etwas ho¨her
liegen und damit die speziﬁschen Investitionskosten. Im Vergleich zur Referenz-
GuD-Anlage sind sie aber immer noch 12 % niedriger. Die speziﬁschen Stromge-
stehungskosten sind erst im Grundlastbetrieb niedriger als die der geschlossenen
Dampfku¨hlung, in Relation zur Referenz-GuD-Anlage aber beachtlich um 5 % (Bild
5.10).
Wasserku¨hlung nur fu¨r Leitra¨der
Im Single-Betrieb schneidet die Gasturbine mit wassergeku¨hlter Beschaufelung von
den Leitradku¨hlungen am besten ab.
Die hohen Einsparungen in den Ku¨hlkosten von 75 % bewirken, verglichen mit der











































































































Bild 5.10: Kosten der GuD-Anlage mit wassergeku¨hlter Gasturbine
kung der speziﬁschen Stromgestehungskosten gegenu¨ber der Referenz-Gasturbinen-
Anlage ist u¨ber den gesamten Einsatzbereich in etwa konstant, sie betra¨gt im Grund-
lastbetrieb anna¨hernd 4,4 %.
Im Kombi-Betrieb werden die Einsparungen in der Gasturbine durch die teurere
Dampfturbine wieder aufgebraucht, so dass die speziﬁschen Investitionskosten leicht
ansteigen, in Relation zu den anderen Leitradku¨hlungen liegen sie jedoch niedriger.
Der, verglichen mit der Referenz-GuD-Anlage, nur wenig verbesserte Gesamtwir-
kungsgrad fu¨hrt zu den ho¨chsten Stromgestehungskosten der geschlossenen Ku¨hlar-
ten.
5.2.4 Verdampfungsku¨hlung
Wie bei allen geschlossenen Ku¨hlarten werden Aufwendungen fu¨r Wasser und die
Wasseraufbereitungsanlage sowie im Solo-Betrieb der Gasturbine die Kosten fu¨r die
Pumpen beru¨cksichtigt.
Das hohe Druckverha¨ltnis der verdampfungsgeku¨hlten Gasturbine vergro¨ßert die
Komponenten und verteuert diese betra¨chtlich. Zwar liegt der Aufwand fu¨r die
Wa¨rmeda¨mmschichten weit unterhalb dem der Wasserku¨hlung, doch sind die Kosten
fu¨r die Ku¨hltechnik immer noch anna¨hernd 1,5 Mal so hoch wie bei der Referenz-
Anlage. Speziﬁsch sinken die Investitionskosten wegen der hohen Gasturbinen-Leis-
tung hingegen um 3 %. In Verbindung mit dem ho¨chsten Wirkungsgrad aller unter-
suchter Varianten ergeben sich die niedrigsten speziﬁschen Stromgestehungskosten,
mit Einsparungen von mehr als 10 % im Grundlastbetrieb (Bild 5.11).
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Bild 5.11: Kosten der Gasturbinen-Anlage mit verdampfungsgeku¨hlter Turbine
Verglichen mit der Referenz-GuD-Anlage ergeben sich bedingt durch die hohen aus-
gekoppelten Leistungen sowohl fu¨r die Gasturbine als auch fu¨r die Dampfturbine
niedrigere speziﬁschen Investitionskosten, fu¨r die GuD-Anlage erma¨ßigen sie sich
um anna¨hernd 5 %. Ab mittleren Erdgaspreisen ergeben sich die niedrigsten speziﬁ-
schen Stromgestehungskosten aller Variationen, im Grundlastbetrieb liegen sie mehr
als 7 % unterhalb der speziﬁschen Stromgestehungskosten fu¨r die GuD-Anlage mit









































































































Bild 5.12: Kosten der GuD-Anlage mit verdampfungsgeku¨hlter Gasturbine
Verdampfungsku¨hlung nur fu¨r Leitra¨der
Unter o¨konomischen Gesichtspunkten kann die Gasturbinen-Anlage mit Verdamp-
fungsku¨hlung der Leitschaufeln nicht mit der rein verdampfungsgeku¨hlten Turbine
konkurrieren.
Zwar halbieren sich die Ku¨hlkosten, die deutlich kleinere Leistung bewirkt jedoch, im
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Vergleich zur alleinigen Verdampfungsku¨hlung, ho¨here speziﬁsche Stromgestehungs-
kosten. Ab dem Mittellast-Betrieb zeigt die Anlage im Vergleich zu den anderen
Leitradku¨hlungen gute Ergebnisse.
In der Kombianlage erreicht auch die verdampfungs-/luftgeku¨hlte Gasturbine ein
hohes Einsparpotential.
Hier liegen die speziﬁschen Investitionskosten zwar um 0,4 % ho¨her als bei der Was-
serku¨hlung, doch bewirkt der hohe Wirkungsgrad niedrigere speziﬁsche Stromgeste-
hungskosten, im Vergleich zur Referenz-GuD-Anlage bei Grundlast eine Erma¨ßigung
um 3,3 %.
5.2.5 Brennstoﬀeinspritzung
Bei der zusa¨tzlichen Energiezufuhr innerhalb der Turbine werden als weitere Kosten
die ﬁnanziellen Aufwendungen fu¨r die Zwischenverbrennungsapparatur einkalkuliert.
5.2.5.1 Zwischenverbrennung nach der 1. Stufe
Die Gro¨ße der Anlage und besonders auch der Aufwand fu¨r die Ku¨hlung fu¨hren
zu einem Anstieg der Anlagekosten, die Kosten fu¨r den apparativen Aufwand der
Brennstoﬀzufuhr in die Turbine sind dagegen relativ gering. Doch fu¨hrt die hohe
elektrische Leistung der Gasturbine zu einer Absenkung der speziﬁschen Investiti-
onskosten um 4 %. Im Gegensatz zur Fremdku¨hlung ist bei der Zwischenverbrennung
die Einsparung in den speziﬁschen Stromgestehungskosten nicht so hoch, dafu¨r u¨ber
den gesamten Lastbereich anna¨hernd konstant (Bild 5.13).










































nach der 1. Stufe

















































Bild 5.13: Kosten der Gasturbinen-Anlage mit Zwischenverbrennung nach der 1.
Stufe
In der wirtschaftlichen Bewertung liefert die Zwischenverbrennung nach der 1. Stufe
auch in der Kombianlage nicht so gute Ergebnisse wie die geschlossene Fremdku¨hlung.
Trotz der hohen Anlagekosten sinken, bedingt durch die hohen Leistungen, sowohl
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in dem Gasturbinen- als auch in dem Dampfturbinenteil die speziﬁschen Inves-
titionskosten. Es ergeben sich, verglichen mit der Referenz-GuD-Anlage, in erster






































nach der 1. Stufe



































































Bild 5.14: Kosten der GuD-Anlage mit Zwischenverbrennung nach der 1. Stufe
5.2.5.2 Zwischenverbrennung nach der 1. und 2. Stufe
Speziell bei der zweifachen Zwischenverbrennung fu¨hrt die Anlagengro¨ße zu fast
40 % ho¨heren Investitionskosten der Gasturbinen-Anlage, wobei der Aufwand fu¨r
die Turbinenku¨hlung 2,5 Mal so groß ist wie bei der Referenz-Anlage. Doch auch
hier ergibt sich durch die hohe elektrische Leistung eine Absenkung der speziﬁschen
Investitionskosten um 4 %. Die niedrigen speziﬁschen Stromgestehungskosten der
Fremdku¨hlung erreicht die Zwischenverbrennung in der Turbine nicht (Bild 5.15).
Die Leistungsgro¨ße der Kombianlage erho¨ht die Investitionskosten betra¨chtlich, sie
liegen um mehr als 20 % oberhalb denen der Referenz-GuD-Anlage. Bedingt durch
die mit Abstand ho¨chsten abgegebenen Leistungen ergeben sich sowohl fu¨r die Ga-
sturbine als auch fu¨r die Dampfturbine niedrige speziﬁsche Investitionskosten, fu¨r
die GuD-Anlage erma¨ßigen sie sich um mehr als 14 %. Bei niedrigen Brennstoﬀ-
kosten ergeben sich die niedrigsten speziﬁschen Investitionskosten aller betrachte-
ten Modiﬁkationen, bei mittleren Brennstoﬀpreisen erma¨ßigen sich die speziﬁschen
Stromgestehungskosten um mehr als 5 % (Bild 5.16).
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Bild 5.16: Kosten der GuD-Anlage mit Zwischenverbrennung nach der 1. und 2.
Stufe
5.3 Zusammenfassung
Fu¨r die oﬀene Dampfku¨hlung der Turbine ergeben sich ho¨here Kosten, insbesondere
fu¨r den Abhitzedampferzeuger sowie die Wasseraufbereitung, und beeinﬂussen die
Stromgestehungskosten derart, dass diese erst bei Mittel- und Grundlast niedriger
sind als die der luftgeku¨hlten Gasturbinen-Anlage (Bild 6.2).
Fu¨r GuD-Anlagen gilt, dass sich die speziﬁschen Investionskosten von Dampfturbine
und Kombianlage erho¨hen und damit bei vermindertem Wirkungsgrad die speziﬁ-
schen Stromgestehungskosten (Bild 6.4).
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Die Dampfzugabe in die Brennkammer fu¨hrt wegen der hohen speziﬁschen Anlage-
kosten und niedrigem Wirkungsgrad zu hohen speziﬁschen Stromgestehungskosten
(Bild 6.4).
Im Vergleich zur Turbine mit oﬀener Dampfku¨hlung fu¨hrt die Gasturbinen-Anlage
mit geschlossener Dampfku¨hlung, wegen der geringeren Kosten fu¨r die Turbinenku¨h-
lung, den Abhitzedampferzeuger und die Wasseraufbereitung, zu niedrigeren Strom-
erzeugungskosten (Bild 6.2).
In der GuD-Anlage bewirkt die Einspeisung des Ku¨hlﬂuids in den Dampfturbinenteil
eine Absenkung der speziﬁschen Investitions- wie auch Stromgestehungskosten (Bild
6.4).
Der technische und ﬁnanzielle Aufwand fu¨r die Ku¨hlung der Gasturbinenschaufeln
mit Wasser ist beachtlich, doch fu¨hren die guten Leistungsdaten zu den zweitnied-
rigsten speziﬁschen Stromgestehungskosten fu¨r die Gasturbinen-Anlage (Bild 6.2).
Bei der GuD-Anlage sind die speziﬁschen Stromgestehungskosten nur geringfu¨gig
niedriger als die der dampfgeku¨hlten Gasturbine (Bild 6.4).
Es hat sich herausgestellt, dass die Nutzung der Verdampfungsenthalpie von Wasser
zur Ku¨hlung der Turbinenschaufeln zwar hohe Aufwendungen fu¨r die zusa¨tzliche
Ku¨hltechnik erfordern, die besten Leistungsdaten aber die speziﬁschen Investitions-
kosten senken und zum gro¨ßten Einsparpotenzial der speziﬁschen Stromgestehungs-
kosten fu¨hrt (Bild 6.2).
Bei Einbau der Verdampfungsku¨hlung in eine GuD-Anlage erma¨ßigen sich gegenu¨ber
der Referenz-GuD-Anlage mit Luftku¨hlung die speziﬁschen Investitionskosten, es
ergeben sich die mit Abstand niedrigsten speziﬁschen Stromgestehungskosten aller
untersuchter Varianten (Bild 6.4).
Die gestufte Zwischenverbrennung nach der ersten Turbinenstufe der Gasturbinen-
Anlage bewirkt, im Vergleich zu allen Variationen, die geringste Erma¨ßigung in den
speziﬁschen Stromgestehungskosten (Bild 6.2).
In der GuD-Anlage fu¨hrt die Turbine mit einfacher Zwischenverbrennung, im Ver-
gleich zu der geschlossenen Fremdku¨hlung, zu ho¨heren speziﬁschen Investitions- wie
auch Stromgestehungskosten (Bild 6.4).
Wird zusa¨tzlich nach der zweiten Stufe Brennstoﬀ zugefu¨hrt, ergeben sich durch die
Gro¨ße der Anlage und die aufwendige Ku¨hltechnik hohe Kapitalkosten, niedrige spe-
ziﬁsche Investitionskosten und gleichbleibend niedrige speziﬁsche Stromgestehungs-
kosten (Bild 6.2).
Der Einsatz der Turbine mit zweifacher Zwischenverbrennung in einer GuD-Anlage
fu¨hrt, im Vergleich zur Referenz-GuD-Anlage, zu den niedrigsten speziﬁschen Investi-
tions- und, vor allem bei niedrigen Brennstoﬀpreisen, zu niedrigen speziﬁschen Strom-
gestehungskosten, direkt nach der Verdampfungsku¨hlung (Bild 6.4).
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Die Gasturbinen-Technologie hat sich in den letzten Jahren stark weiterentwickelt
und stellt insbesondere in Kombination mit der Dampfturbine eine vielversprechende
technische Option zur wirtschaftlichen wie auch ressourcen- und umweltschonenden
Stromerzeugung dar. Entgegen fru¨heren Aussagen, nach denen die Reichweite der
Prima¨renergietra¨ger Erdgas und Erdo¨l auf einige Jahrzehnte begrenzt wurde, werden
in neueren Untersuchungen die Ressourcen von nicht-konventionellem Erdgas und
Erdo¨l um einen Faktor 103 ho¨her bewertet.
Diese Tatsache la¨ßt den Schluss zu, dass die Gasturbinen- und GuD-Kraftwerke we-
gen ihrer hohen Wirkungsgrade, niedrigen Emissionen, hohen Zuverla¨ssigkeit sowie
niedrigen speziﬁschen Kosten auch in Zukunft einen entscheidenden Beitrag zur welt-
weiten Stromversorgung leisten werden. Aus diesem Grund wird das Bestreben, diese
Gasturbinen- und Kombianlagen durch weitere Verbesserungen noch leistungsfa¨hi-
ger, umweltvertra¨glicher und wirtschaftlicher zu machen, erheblich versta¨rkt werden.
In der vorliegenden Arbeit werden eine Reihe von mo¨glichen Verbesserungen des
Gasturbinenprozesses energetisch und technologisch untersucht und soweit mo¨glich
auch wirtschaftlich mit einer Referenzanlage verglichen. Die Berechnungen werden
zum einen als Gasturbinen-Kraftwerk und zum anderen als GuD-Kraftwerk durch-
gefu¨hrt.
Das Ergebnis ist, dass - bei Beibehaltung einiger wichtiger Prozessparameter, wie
der Ein- und Austrittstemperatur der Gasturbine als auch der Schaufelwandtempe-
raturen sowie des zugefu¨hrten Energiestromes in die Brennkammer der Referenzan-
lage - bei allen innovativen Gasturbinen-Prozessen das erforderliche Druckverha¨ltnis
steigt, ebenso die Leistung und, als eigentliche Verbesserung, der Wirkungsgrad.
Im ersten Teil wird die Fremdku¨hlung der Turbinenbeschaufelung untersucht mit
dem Ziel, Verdichter-Ku¨hlluft und damit Verdichterleistung zu sparen und demzu-
folge den Gesamtwirkungsgrad der Anlage zu erho¨hen.
Grundgedanke der Fremdku¨hlung ist, die gro¨ßere speziﬁsche Wa¨rmekapazita¨t von
Dampf oder Wasser zu Ku¨hlzwecken in der Gasturbine einzusetzen. Eine noch eﬀekti-
vere Ku¨hlart ist, die große Verdampfungsenthalpie von Wasser zur Ku¨hlung der Tur-
binenschaufeln zu nutzen. Wie erwartet, nimmt der Wirkungsgrad bei der Verdamp-
fungsku¨hlung den ho¨chsten Wert an vor der Wasserku¨hlung und der Dampfku¨hlung,
hingegen steigt die elektrische Leistung nur ma¨ßig (Bilder 6.1 und 6.3). Bei Kombian-
lagen ergibt sich ein weniger einheitliches Bild. Hier ist die oﬀene Dampfku¨hlung der
Gasturbinenschaufeln, mit oder ohne Dampfzugabe in der Brennkammer, ineﬀekti-
ver als die Einspeisung des Ku¨hldampfes in den u¨ber einen Abhitzedampferzeuger
nachgeschalteten Dampfturbinen-Kreislauf.
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Die technisch einfacher zu verwirklichende Ku¨hlung des Rotors mit Luft in Verbin-
dung mit der Fremdku¨hlung der Leitra¨der fu¨hrt nur zu geringen Wirkungsgradstei-
gerungen bei anna¨hernd konstanter Leistung (Bilder 6.5 und 6.7).
Es kann gesagt werden, dass die Fremdku¨hlung ihr gro¨ßtes Potenzial bei Ku¨hlung
der Leit- und Laufra¨der hat und technisch mittelfristig zu verwirklichen ist.
Eine weitere Maßnahme zur Prozessverbesserung ist die zusa¨tzliche Energiezufuhr
durch Zwischenverbrennung in einzelnen Stufen der Turbine. Dabei wird nach den
ersten Stufen erneut Brennstoﬀ zugefu¨hrt und folglich die Temperatur in der Turbine
wieder angehoben. Die gestufte Zwischenverbrennung nach der ersten und mo¨glicher-
weise zusa¨tzlich nach der zweiten Stufe erho¨ht insbesondere die abgegebene Turbi-
nenleistung, den Wirkungsgrad aber nur wenig (Bilder 6.1 und 6.3).
Die Zwischenverbrennung innerhalb der Turbine ist technisch erst langfristig reali-
sierbar, doch ergibt sich nach Lo¨sung der oﬀenen Fragen ein hohes Potenzial.
Bei einigen Konzepten, insbesondere denjenigen mit Fremdku¨hlung, ko¨nnten die
Turbineneintrittstemperaturen u¨ber die derzeit mo¨glichen Ho¨chstwerte angehoben
werden. Das bo¨te natu¨rlich das Potenzial fu¨r weitere Wirkungsgradsteigerungen, bei
GuD-Anlagen z. B. deutlich u¨ber 60 %. Um ”realistisch” zu bleiben, wurde dieser
Gedanke bei den Simulationsrechnungen nicht weiter verfolgt.
Der wirtschaftliche Vergleich ist eigentlich der wichtigere, entscheidet er doch in der
Regel u¨ber die technische Verwirklichung. Wie immer ist er mit den gro¨ßten Unsi-
cherheiten behaftet, dennoch ergeben sich klare Tendenzen und Aussagen.
Fu¨r alle untersuchten Varianten der geschlossenen Fremdku¨hlung wie auch der Zwi-
schenverbrennung in der Turbine ergeben sich Absenkungen in den speziﬁschen
Stromgestehungskosten bei verschiedenen Brennstoﬀpreisen (niedrig, mittel, hoch)
fu¨r alle Betriebsarten (Spitzenlast, Mittellast, Grundlast).
Obwohl bei den Gasturbinenanlagen die Zwischenverbrennung die niedrigsten spezi-
ﬁschen Investitionskosten verursacht, bewirken die hohen Anlagenwirungsgrade der
fremdgeku¨hlten Gasturbinen niedrigere speziﬁsche Stromgestehungskosten. Fu¨r die
GuD-Anlagen ergeben sich unter Beru¨cksichtigung einer gewissen Unscha¨rfe ver-
gleichbar niedrige speziﬁsche Stromgestehungskosten bei der Zwischenverbrennung
und der Verdampfungsku¨hlung. Tendenziell sinken die speziﬁschen Stromgestehungs-
kosten bei der Zwischenverbrennung hin zu niedrigeren Jahreseinsatzzeiten (Bilder
6.2 und 6.4). Hingegen rechnet sich die oﬀene Dampfku¨hlung in der Gasturbine erst
fu¨r mittlere Brennstoﬀpreise bei Mittel- oder Grundlast, in GuD-Anlagen ist sie un-
wirtschaftlich.
Bei Fremdku¨hlung mit luftgeku¨hlten Laufra¨dern fa¨llt der o¨konomische Gewinn deut-
lich geringer aus (Bilder 6.6 und 6.8).
Aufbauend auf den positiven Ergebnissen mit z. T. großen Potenzialen zur weiteren
Wirkungsgrad- und Leistungsteigerung bei zu erwartender Wirtschaftlichkeit der
Gasturbinen- und GuD-Kraftwerke bieten sich weitere Forschungsarbeiten bezu¨glich
der Steigerung der Anlagenparameter und Optimierung der Anlagen wie auch der
technischen Durchfu¨hrbarkeit der Modiﬁkationen an.
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Um die Vergleichbarkeit mit derzeitigen Gasturbinen- und GuD-Anlage zu gewa¨hr-
leisten, werden in der vorliegenden Untersuchung wesentliche Prozessgro¨ßen konstant
gehalten, was jedoch bei den Variationen nicht das beste Ergebnis liefert. Durch Pa-
rametervariationen sollte daher die vielversprechende, geschlossene Fremdku¨hlung
in Gasturbinen- und GuD-Anlagen energetisch und wirtschaftlich optimiert werden.
Der Vergleich mit den jeweiligen Referenzanlagen ist bisher nur fu¨r den Nennlast-Be-
triebspunkt durchgefu¨hrt worden. Da sich mo¨glicherweise signiﬁkante Unterschiede
ergeben, sollten Teillastrechnungen durchgefu¨hrt und instationa¨re Betriebszusta¨nde,
wie Lastwechsel sowie das An- und Abfahren, simuliert werden.
Der bei der Turbinen-Dampfku¨hlung beno¨tigte Ku¨hldampf wurde dem Dreidruck-
Abhitzedampferzeuger entnommen. Es wa¨re daher sinnvoll, die mengen- und schal-
tungsma¨ßig optimale Ku¨hldampfproduktion zu ermitteln oder eine Entnahme aus
der Dampfturbine vorzusehen.
Durch die hohen Temperaturen nach der Zwischenverbrennung in der Turbine steigt
der Ku¨hlluftbedarf stark an. Es stellt sich daher die Frage, ob nicht die Ku¨hlung
der Turbine mit einem Fremdmedium bei einem erheblich kleineren Ku¨hlﬂuidmas-
senstrom sinnvoller wa¨re als die Luftku¨hlung.
Technologisch gesehen bestehen bei den einzelnen Konzepten Schwierigkeiten, die
jedoch technisch gelo¨st werden ko¨nnen, wenn auch mit unterschiedlichem Grad.
Bei der sehr eﬀektiven Verdampfungs- wie auch Wasserku¨hlung ist das Aufbringen
einer Wa¨rmeda¨mmschicht an den Ku¨hlkana¨len erforderlich, um die Temperaturspan-
nungen in der Wand zu begrenzen. In Verbindung mit Werkstoﬀwissenschaftlern ist
zu kla¨ren, wie diese Wa¨rmeda¨mmschicht an den Ku¨hlkana¨len anzubringen ist.
Abdichtungen zwischen Ku¨hlmedium und Arbeitsﬂuid sind immer problematisch,
besondere Schwierigkeiten bereitet der U¨bergang von einem stehenden in ein rotie-
rendes System. Speziell fu¨r die Fremdku¨hlmittel Dampf und Wasser gilt es zu pru¨fen,
welche Leckraten auftreten und welche Scha¨den ein Austrag dieser Ku¨hlmittel an
den Bauteilen der Turbine verursachen ko¨nnte.
Die Bestimmung der Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzienten erfolgt empirisch und ist insbe-
sondere im Nassdampfgebiet mit sehr großen Unsicherheiten behaftet. Um sicher
zu stellen, dass eine unkontrollierte Verdampfung in den Schaufeln dort nicht zu
Bescha¨digungen fu¨hrt, bedarf es genauerer theoretischer und experimenteller Unter-
suchungen.
Bei der Untersuchung der Zwischenverbrennung konnte fu¨r den Brennstoﬀ nur u¨ber-
schla¨gig gekla¨rt werden, wie und wo er einzubringen ist, wie er sich u¨ber den
Stro¨mungsquerschnitt verteilt und wie er sich vermischt, zu¨ndet und verbrennt. Es
wa¨ren daher, auf diesen ersten theoretischen U¨berlegungen aufbauend, experimen-
telle Untersuchungen erforderlich, die dann in eine Modellbeschreibung einﬂießen
mu¨ssten.
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nach der 1. Stufe
Zwischenverbrennung





































































nach der 1. Stufe
Zwischenverbrennung
nach der 1. und 2. Stufe
spezifische Brennstoffkosten 3 Euro/GJ
ε 3
Bild 6.2: speziﬁsche Stromgestehungskosten der Gasturbinen-Anlagen
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nach der 1. Stufe
Zwischenverbrennung















































































nach der 1. Stufe
Zwischenverbrennung
nach der 1. und 2. Stufe
spezifische Brennstoffkosten 3Euro/GJ
ε 3
Bild 6.4: speziﬁsche Stromgestehungskosten der GuD-Anlagen
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Bild 6.5: Leistungsdaten der Gasturbinen-Anlagen mit Fremdku¨hlung der Leit-









































spezifische Brennstoffkosten 3 Euro/GJ
ε 3
Bild 6.6: speziﬁsche Stromgestehungskosten der Gasturbinen-Anlagen mit Fremd-
ku¨hlung der Leitra¨der und Luftku¨hlung der Laufra¨der
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spezifische Brennstoffkosten 3 Euro/GJ
ε 3
Bild 6.8: speziﬁsche Stromgestehungskosten der GuD-Anlagen mit Fremdku¨hlung









aB (1; %) Massenanteil der Asche des Brennstoﬀs (aB =def mBAmB )
A (m2) Fla¨che
A (1) Konstante bei der Strahlungsrechnung
AF (K) Konstante bei der Filmku¨hlung
b (m) Breite eines Stro¨mungskanals
bB ( MEkWh ) speziﬁsche Brennstoﬀkosten
bs (m) Gitterbreite (auf die Skelettlinie bezogen)
B (1) Konstante bei der Strahlungsrechnung
BLe, BLa (1) Belastungszahl [BLe,La =def cA · (st )]
Bmax (1) Maxinalwert der Belastungszahl
(BF · L) (1) Konstante bei der Filmku¨hlung
c (ms ) Absolutgeschwindigkeit
cB (1; %) Massenanteil des Kohlenstoﬀs des Brennstoﬀs (cB =def mBCmB )
cp ( JkgK) spez. Wa¨rmekap. bei konst. Druck (cp =def
∂h
∂T |p=konst)
cv ( JkgK) spez. Wa¨rmekap. bei konst. Volumen (cv =def
∂u
∂T |v=konst)




dH (1) bezogener Hinterkantendurchmesser (dH =def DHs )
dN (1) bezogener Nasendurchmesser (dN =def DNs )








Dmax (1) Maximalwert der Diﬀusionszahl
E (J) Energie
E (1) Exponent
E˙ (Js ) Energiestrom
f (1) Hilfsfunktion bei der Strahlungsrechnung
fiKomp (1) Proportionalita¨tsfaktor fu¨r die Kosten einer Komponente
fp (1) Druckkorrekturfaktor bei der Strahlungsrechnung
fzusj ( MEkWh ) speziﬁsche Zusatzkosten
g (1) Hilfsfunktion bei der Strahlungsrechnung
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7 Formelzeichen
h ( Jkg ) speziﬁsche Enthalpie
hB (1; %) Massenanteil des Wasserstoﬀs des Brennstoﬀs (hB =def mBHmB )
Hu,Hum (MJkg ;
MJ
kmol) (speziﬁscher, molarer) Heizwert
ia (1a ;
%
a ) allgemeine Inﬂationsrate




ki (MEkW ) speziﬁsche Investitionskosten
K (1) Konstante (z. B. bei Verlustbeiwerten)
K (ME) Kosten
Ki (ME) gesamte Investitionskosten
KT (m−1) Konstante der Temperaturgleichung beim Wa¨rmeu¨bergang
(k ·A) (WK ) Wa¨rmedurchgangswert
(k · U) ( WmK) Wa¨rmedurchgangswert
l (m) La¨nge, Schaufella¨nge, Schaufelho¨he
l (1) speziﬁscher Luftbedarf
lmin (1) speziﬁscher Mindestluftbedarf
m˙ (kgs ) Massenstrom
M ( kgkmol) molare Masse





n (1) Exponent des Geschwindigkeitsproﬁls
na (a) Abschreibungszeit, Lebensdauer einer Anlage
nB (1; %) Massenanteil des Stickstoﬀs des Brennstoﬀs (nB =def mBNmB )
Nu (1) Nusseltzahl (Nu =def α·lλ )
oB (1; %) Massenanteil des Sauerstoﬀs des Brennstoﬀs (oB =def mBOmB )





a ) kalkulatorischer Zinsfuß
P (W) Leistung
Pr (1) Prandtlzahl (Pr =def
µ·cp
λ )
q ( Jkg ) speziﬁsche Wa¨rme
qa (1a) Zinsfaktor (qa = 1 + pa)
Q˙ (W) Wa¨rmestrom
r (m) Radius
R ( JkgK) speziﬁsche Gaskonstante
Re (1) Reynoldszahl (Re =def c·lν )
Rm ( Jkgkmol) molare Gaskonstante (Rm=8314,51
J
kgkmol)






sB (1; %) Massenanteil des Schwefels des Brennstoﬀs (sB =def mBSmB )





Tj (ha ) Jahresvolllastzeit
u ( Jkg ) speziﬁsche innere Energie











w (ms ) Relativgeschwindigkeit im Laufrad
wB (1; %) Massenanteil des Wassers des Brennstoﬀs (wB =def mBWmB )
wt ( Jkg ) speziﬁsche Arbeit
x (m) Stro¨mungsla¨nge, Lauﬂa¨nge, La¨ngskoordinate




x (1) Hilfsgro¨ße bei der Strahlungsrechnung
xs (1) auf die Sehnenla¨nge s bezogene Sehnenkoordinate bei Schaufeln
y ( Jkg ) spez. Stro¨mungsarbeit (y =def
∫
v · dp)
ys (1) auf die Sehnenla¨nge s bezogene Koordinate senkrecht auf x bei
Schaufeln
yt ( Jkg ) spez. totale Stro¨mungsarbeit (yt = y + c
2/2)
z (m) Koordinate in axialer Richtung
za (1a) Zinsfuß
zT (1) Stufenzahl der Turbine




α (◦; rad) absoluter Stro¨mungswinkel
α (◦; rad) abs. Stro¨mungswinkel, gem. gegen die Achsrichtung (α = 90◦ − α)
β (1) Brennstoﬀ/Luft-Verha¨ltnis (β =def mBmL )
β (◦; rad) relativer Stro¨mungswinkel
β (◦; rad) rel. Stro¨mungswinkel, gem. gegen die Achsrichtung (β = β − 90◦)
γ (◦; rad) Meridianwinkel
γ (1; ?) bezogene Stoﬀmenge des Abgases
γs (◦; rad) Neigung der Skelettlinie zur Sehne
∆Tlog (1) logarithmische Temperaturdiﬀerenz[∆Tlog =def ∆TA−∆TEln(∆TA/∆TE) ]
> (1) Strahlungskoeﬃzient




(η), µ ( kgms) dynamische Za¨higkeit ((η), µ = ρ · ν)




λ (1) Luftverha¨ltnis (λ =def llmin =
βst
β )
λ ( WmK) Wa¨rmeleitfa¨higkeit
µ, (η) ( kgms) dynamische Za¨higkeit (µ, (η) = ρ · ν)
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s ) kinematische Za¨higkeit (ν =
µ,(η)
ρ )
νN (1) Nabenverha¨ltnis (νN =def rNrS )
ξ (1) Rohrreibungsbeiwert
ξi (1; %) Massenanteil (ξi =def mim )




π (1) Ludolfsche Zahl (π =def UKreisd = 3, 141592...)







ρh (1) Reaktionsgrad (ρh =def ∆hLa∆h )
σ ( Nm2 ) Reibungsanteil der Normalspannung
σR ( Nm2 ) Stefan Boltzmann Konstante (σR = 5, 6696
W
m2K4 )
τ ( Nm2 ) Spannung
τ (s) Zeit
ϕ (◦; rad) Winkel in Umfangsrichtung
ϕ (1) Durchﬂusskenngro¨ße (ϕ =def cmu2 )




φc (1) Zirkularita¨t (φc =def UcU )
φi (1) Volumenanteil (φi =def ViV )
ψ (1) Schaufelarbeitskenngro¨ße (ψ =def wtu22/2
)
ψ (1) Hohlraumanteil (ψHohl =def 1− AHohlraumAgesamt )
ψi (1; %) Stoﬀmengenanteil (ψi =def nin )
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B Bezug (bei Stromﬂa¨chen)
BK Brennkammer
BKA Beschleunigungsteil der Brennkammer
BKE Verzo¨gerungsteil der Brennkammer
BKA Brennkammeraustritt
BKE Brennkammereintritt




















i laufender Index (fu¨r die Komponenten einer Mischung)
i laufender Index (bei Summen)
i innen
j im Jahr j
















M Mitte (der Schaufel)
MD Mitteldruck









rr senkrecht auf r in Richtung von r (bei Normalspannungen)
rϕ senkrecht auf r in Richtung von ϕ (bei Schubspannungen)



















w auf w bezogen
w relativ, bezu¨glich Wand im Laufrad




zr senkrecht auf z in Richtung von r (bei Schubspannungen)
zusj Zusatz (ja¨hrlich)
zz senkrecht auf z in Richtung von z (bei Normalspannungen)
zϕ senkrecht auf z in Richtung von ϕ (bei Schubspannungen)
ZWP Zwickpunkt (im Abhitzedampferzeuger)
ϕ in Umfangsrichtung
ϕr senkrecht auf ϕ in Richtung von r (bei Schubspannungen)
ϕz senkrecht auf ϕ in Richtung von z (bei Schubspannungen)
ϕϕ senkrecht auf ϕ in Richtung von ϕ (bei Normalspannungen)
∞ unendlich
∆ Diﬀerenz (A - E)
M Vektor
¯ Mittelwert
’ Ku¨hlluft und Gas vor der Vermischung
’ Siedezustand (von Wasser)
” Sattdampfzustand (von Wasserdampf)
∗ bezogene Gro¨ße
0 Zustand vor dem Leitrad einer Turbine
1 Zustand vor dem Laufrad
2 Zustand nach dem Laufrad
3 Zustand nach dem Leitrad eines Verdichters
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8 Anhang
Im Anhang werden allgemeine thermodynamische Zusammenha¨nge und Herleitun-
gen der energetischen Berechnung wie auch der Wirtschaftlichkeitsberechnung auf-
gefu¨hrt.
8.1 Grundlagen zur Berechnung der Gasturbinen-Anlagen
8.1.1 Gasturbinen-Anlage
8.1.1.1 Einlass
Die relativ verlustfreien Beschleunigungen und das verlustbehaftete Durchstro¨men von Filter und
Schallda¨mpfer kann durch eine polytrope Zustandsa¨nderung beschrieben werden. Die Berechnung
der polytropen Zustandsa¨nderung kann dem Kapitel Grundlagen des Manuskriptes
”
Gasturbinen-
Berechnung” entnommen werden: ([8]und [9]) Da dies ein adiabater Entspannungsvorgang ist, ist
das Polytropenverha¨ltnis νEinlass gleich dem Einlasswirkungsgrad ηEinlass.
htVE = hU
hVE = htVE −
c2VE
2
TVE = T (hVE , pVE )
pVE = Polytrope(νEinlass, TU , pU , TVE ) (8.1)
TtVE = T (htVE , ptVE )
ptVE = Isentrope(1, TVE , pVE , TtVE )
∆ptEinlass = ptVE − pU (8.2)
Die Auslegungswerte am Einlass werden in der Tabelle 8.1 angegeben.
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Tabelle 8.1: Auslegungswerte am Einlass
Zeichen Wert Bedeutung
pU = ptU = 1 atm = 101325 Pa Umgebungsdruck
TU = TtU = 15
◦C = 288,15 K Umgebungstemperatur
ϕLuft = 60% = 0,6 relative Feuchtigkeit der Luft
8.1.1.2 Verdichter







Der statische Wirkungsgrad unterscheidet sich vom totalen dadurch, dass die kinetischen Energien






Hierin berechnet sich die speziﬁsche Stro¨mungsarbeit y na¨herungsweise als Integral einer polytropen




v · dp|νpol=konst (8.5)




ungefa¨hr gleich dem statischen Wirkungsgrad.
Verdichterstufe
Um die Verluste im Verdichter zu bestimmen, werden die Verlustbeiwerte im Laufrad ζLa und
Leitrad ζLe gleichgesetzt und aus der Gesamtbilanz fu¨r die Verlust berechnet.
ζ ≈ ζLa ≈ ζLe
j = jLa + jLe




















Bei Kenntnis der speziﬁschen technischen Arbeit wt, der Gesamtenthalpiediﬀerenz ∆h, des Reakti-
onsgrades ρh und der kinetischen Energien gilt somit:










∆hLa = ρh ·∆h ∆hLe = ∆h−∆hLa
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νLa · (1− qLa/∆hLa) ηLe =
1
νLe · (1− qLe/∆hLe) . (8.8)
Grenzwerte bei der Auslegung
Wegen der mechanischen Beanspruchung der Laufradschaufeln darf die Umfangsgeschwindigkeit
u einen Maximalwert von umax nicht u¨berschreiten. Diese Beschra¨nkung tritt allerdings bei den
Verdichtern einer Gasturbinen-Anlage selten auf, weil die Turbine mit gleicher Drehzahl die la¨ngeren
Schaufeln und damit die gro¨ßeren Umfangsgeschwindigkeiten aufweist.
Das Verzo¨gerungsverha¨ltnis ist ein Maß fu¨r die Verzo¨gerung der Stro¨mung im Laufrad und im
Leitrad. Bei zu starker Verzo¨gerung reißt bei Druckanstieg die Stro¨mung ab, so dass die Verzo¨ge-




≥ ξmin ξLe =def c3
c2
≥ ξmin (8.9)
einen Minimalwert nicht unterschreiten du¨rfen.
Mit dem Auftriebsbeiwert cA und dem Teilungsverha¨ltnis
t
s
berechnet sich die Belastungszahl,
welche die Umlenkung der Stro¨mung in einem Gitter beschreibt,






mit %w∞ = %w1 + %w2 bzw. w∞ = 12
√
(cm1 + cm2)
2 + (wu1 +wu2)
2






mit %c∞ = %c2 + %c3 bzw. c∞ = 12
√
(cm2 + cm3)
2 + (cu2 + cu3)
2,
welche einen Maximalwert nicht u¨berschreiten du¨rfen.
Die Diﬀusionszahl wurde aus der Grenzschichtstro¨mung an den Schaufelproﬁlen hergeleitet.






















und fu¨r sie gilt ebenfalls ein maximaler Grenzwert.
An beiden Schaufelra¨dern mu¨ssen jeweils alle drei Belastungskriterien erfu¨llt sein. Triﬀt dies auch
nur fu¨r eine Belastungszahl nicht zu, muss die Stufenarbeit erniedrigt werden.
Ab einer bestimmten Machzahl, der sogenannten Sperrmachzahl Mamax, tritt an der Stelle der
gro¨ßten Geschwindigkeit, d. h. an der Saugseite der Schaufeln, Schallgeschwindigkeit auf. Die nach-
folgende Stro¨mung weist Verdichtungssto¨ße auf, was mit ho¨heren Verlusten verbunden ist, und der
Verdichter sperrt sich gegen einen ho¨heren Durchﬂuss. Bei transsonischen Verdichtern betra¨gt die
SperrmachzahlMamax ≈ 1, 15. Da dies jedoch fu¨r den Außenradius gilt, werden am repra¨sentativen






















cu2 = wu2 + u2
Die o¨rtliche Schallgeschwindigkeit betra¨gt bei idealen Gasen
a1 =
√
κ · R · T1
a2 =
√
κ · R · T2. (8.14)
Da die Temperaturen in den ersten Verdichterstufen am niedrigsten sind, spielen dort die Sperr-
machzahlen die gro¨ßte Rolle.
Die Geschwindigkeiten w1 und c2 ha¨ngen von der Meridiangeschwindigkeit cm und der Umfangsge-
schwindigkeit u ab.
Die Meridiangeschwindigkeit kann allerdings nicht beliebig verkleinert werden, da die Dichte am






Bei gegebenem mittleren Durchmesser dM berechnet sich die Schaufelho¨he
l =
A
π · dM (8.16)












Wird der Stro¨mung in der ersten Stufe ein Mitdrall aufgepra¨gt, kann die Umfangsgeschwindigkeit
und damit auch die Stufenarbeit dort mo¨glichst groß gewa¨hlt werden, so dass die Druckerho¨hung
in einer Stufe groß und die Gesamtstufenzahl klein werden.
Da die Drehzahl im wesentlichen durch die Turbine bestimmt ist, muss der Wunsch, die Umfangsge-
schwindigkeiten hoch zu halten durch mo¨glichst große Durchmesser erreicht werden. Entsprechend
der Zunahme der Temperatur und damit der Schallgeschwindigkeit kann der mittlere Durchmesser
in Durchstro¨mrichtung zunehmen.




Tabelle 8.2: Hauptauslegungsdaten des Verdichters der Referenzanlage
Zeichen Wert Bedeutung
TVE = 276,1 K = 2,9
◦C Verdichter-Eintrittstemperatur













Die folgende Tabelle 8.3 stellt die Anlagen-Eintrittsdaten sowie die Daten am Verdichter-Eintritt
und -Austritt der Referenzanlage zusammen.
Tabelle 8.3: Daten der Luft am Anlagen-Eintritt, Verdichter-Eintritt und -Austritt
der Referenzanlage
I T(I) TC p(I) h(I) s(I) Tt(I) pt(I) ht(I) c(I) mP v
(K) (◦C) (Pa) (J/kg)(J/kgK) (K) (Pa) (J/kg)(m/s)(kg/s)(m3/kg)
AE 288.1 15.0 101325 -10094 7354 288.1 101325 -10094 0 449.7 0.819
VE 276.1 2.9 87237 -22262 7354 288.1 101325 -10094 156 449.7 0.912
VA 673.3 400.1 1591352 388239 7434 683.0 1679299 398751 145 359.5 0.122
=====================================================
AE = Ambient condition
VE = Compressor inlet
VA = Compressor outlet
In der Tabelle 8.4 sind die Ku¨hlluftzusta¨nde an den Entnahmestellen angegeben [40].
Tabelle 8.4: Ku¨hlluftzusta¨nde an den Verdichter-Entnahmestellen der Referenzan-
lage
iT T(I) TC p(I) h(I) s(I) Tt(I) pt(I) ht(I) c(I) mP v iV
(K) (◦C) (Pa) (J/kg)(J/kgK) (K) (Pa) (J/kg)(m/s)(kg/s)(m3/kg)
4 397.6 124.5 289938 100788 7377 347.1 179679 49521 238 1.4 0.395 4
4 385.5 112.4 253305 88478 7384 397.4 281957 100565 155 2.4 0.439 6
3 478.7 205.5 516269 183765 7400 437.1 373338 141037 222 6.0 0.267 8
3 503.8 230.6 603602 209629 7408 516.3 659527 222651 161 7.6 0.240 10
2 563.6 290.5 879779 271965 7416 529.5 701631 236349 215 12.9 0.185 11
2 591.3 318.1 1026353 301013 7422 602.5 1099528 312853 153 16.4 0.166 13
1 650.4 377.3 1428757 363768 7428 622.4 1213969 333899 220 21.8 0.131 14
1 673.3 400.1 1591352 388239 7434 683.0 1679299 398751 145 21.6 0.122 16
Die Zahlen am Anfang der Zeilen geben die Stufen der Turbine (iT) und am Ende die





Die Massen- und Energiebilanz direkt am Verbrennungsraum der Brennkammer ergeben
m˙L + m˙B = m˙G (8.18)
m˙L · htLE + m˙B · (htBE +HuB · ηc) = m˙G · htGA . (8.19)











m˙G = (1 + β) · m˙L = (1 + l) · m˙B (8.20)
htLE + β · (htBE +HuB · ηc) = (1 + β) · htGA . (8.21)













Bei Gasturbinen ist das Luftverha¨ltnis wesentlich gro¨ßer als 1, da der Luftu¨berschuss zur Begrenzung
der Verbrennungstemperatur beno¨tigt wird.
Brennkammer-Diﬀusor und Brennkammer-Beschleunigungsteil
Der Brennkammer-Diﬀusor verzo¨gert die Luftgeschwindigkeit am Verdichteraustritt denWert cBKE ,
wogegen im Brennkammer-Beschleunigungsteil das Verbrennungsgas vom relativ kleinen Wert von
cBKA beschleunigt werden muss. Diese Vorga¨nge sind nicht verlustfrei und werden daher durch den






















)BKA > 0 (8.25)
Die zugeho¨rigen Zustandsa¨nderungen werden vereinfacht durch Polytropen mit den Polytropen-








hLE = htLE −
c2LE
2
TLE = T (hLE , pLE )




hTE = htTE −
c2TE
2
TTE = T (hTE , pTE )
pTE = Polytrope(νBKA , TGA , pGA , TTE ) (8.27)
Die Vorgabedaten fu¨r die Brennkammer der Referenzanlage sind in Tabelle 8.5 angegeben.
Tabelle 8.5: Vorgabedaten des Brennkammerteils der Referenz-Gasturbinen-An-
lage
Zeichen Wert Bedeutung
TBE = 288,15 K = 15
◦C Brennstoﬀ-Eintrittstemperatur
∆pB = 0,1 MPa = 100000 Pa Druckdiﬀerenz des Brennstoﬀs
Die Brennkammereintrittsdaten fu¨r Luft und Brennstoﬀ [40] sowie die Ergebnisse der Verbrennungs-
rechnung sind in Tabelle 8.6 aufgefu¨hrt.
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Tabelle 8.6: Brennkammereintrittsdaten fu¨r Luft und Brennstoﬀ und Ergebnisse
der Verbrennungsrechnung fu¨r die Referenzanlage
I T(I) TC p(I) h(I) s(I) Tt(I) pt(I) ht(I) c(I) mP v
(K) (◦C) (Pa) (J/kg)(J/kgK) (K) (Pa) (J/kg)(m/s)(kg/s)(m3/kg)
BKE 679.8 406.7 1649443 395307 7434 683.0 1678630 398751 83 359.5 0.119
BE 288.1 15.0 1749443 -19120 -65 288.1 1750480 -17870 50 9.1 1.205
BKA 1644.6 1371.5 1621496 1622467 8774 1647.5 1634527 1626339 88 368.7 0.298
=====================================================
BKE = Combustion chamber inlet
BE = Fuel inlet
BKA = Combustion chamber outlet
8.1.1.4 Turbine
Die Wirkungsgrade der Turbine sind wegen der umgekehrten Energiewandlungsrichtung praktisch
als Kehrwerte der Verdichterwirkungsgrade deﬁniert.














Verglichen mit dem Verdichter gelten bei der Turbine die gleichen Gesetzma¨ßigkeiten zwischen dem







ηpol ≈ ηT (8.30)
Turbinenstufe
Die gesamten Dissipationsarbeiten einer Stufe
j = −wt · ( 1
ηtT
− 1) (8.31)
werden auf Leit- und Laufrad aufgeteilt, wobei die Dissipationsarbeit im Leitrad auf die kinetischen
Energien c20/2 und c
2




2/2 bezogen werden. Es ergeben sich die
Polytropenverha¨ltnisse und damit auch die polytropen Wirkungsgrade fu¨r das Leitrad und das
Laufrad.
Leitrad Laufrad






















∆hLe = (1− ρh) ·∆h ∆hLa = ρh ·∆h







ηLe = νLe · (1− qLe
∆hLe




Das sogenannte radiale Gleichgewicht in den Axialspalten zwischen den Ra¨dern der Turbine ist bei
quasi-zweidimensionaler Betrachtung der Stro¨mung (q2D) zu berechnen.
Mit der berechneten Gastemperatur am Austritt aus dem Leitrad ergeben sich die speziﬁsche Ent-
halpie und die Geschwindigkeit.
h1′G = hG(T1′G, p1)
c1′G =
√
2 · (ht1′G − h1′G) (8.33)
Bei der geku¨hlten Turbine mu¨ssen nach dem Leitrad die Mischungsgeschwindigkeit c1G und die
totale Mischungsenthalpie ht1G bestimmt werden. Daraus ergeben sich:
h1G = ht1G −
c21G
2
T1G = TG(h1G , p1)
cm1G =
√
c21G − c2u1G . (8.34)
Am Austritt aus dem Laufrad lassen sich mit der Gastemperatur ebenfalls die speziﬁsche Enthalpie
















) + u22 (8.35)
Mit Hilfe der Mischungsrechnung werden die Mischungsgeschwindigkeit w2G und die totale Mi-
schungsenthalpie ht2G nach dem Laufrad bestimmt. Daraus folgen:
h2G = ht2G −
w22G
2
T2G = TG(h2G , p2)
cm2G =
√
w22G − w2u2G . (8.36)
Wa¨rmedurchgang an einer geku¨hlten Turbinenschaufel
Wa¨rmeleitung in einer gekru¨mmten Wand
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Bei der Wa¨rmeleitung in einer gekru¨mmten Wand verla¨uft die Temperatur nicht linear, da die
Durchgangsﬂa¨che nicht konstant ist. Ausgehend von der Gleichung fu¨r den Wa¨rmestrom
Q˙ = λ · U · l · dT
dr
(8.37)
fu¨r eine zylindrische Wand la¨sst sich mit
U = 2 · π · r
die Diﬀerentialgleichung fu¨r die Wandtemperatur
dT =
Q˙
2 · λ · π · l ·
dr
r
herleiten. Durch Integration von der Innen- zur Außenﬂa¨che erha¨lt man den Wa¨rmestrom durch
die gekru¨mmte Wand.
Q˙ =




· l · (Ta − Ti) (8.38)




· Um · l · (Ta − Ti) (8.39)
kann der mittlere Umfang an der Schaufelnase eingefu¨hrt werden.
Um =






Bei der Gasstrahlung sind praktisch nur die Gasanteile CO2 und H2O wirksam [36]. Die bei den
folgenden Beziehungen beno¨tigte gleichwertige Schichtdicke ist na¨herungsweise
sgl = 3, 6 · AK −AH
Ua
.
Dabei ist fu¨r AK die Fla¨che des ungesto¨rten Stro¨mungskanals des Heißgases und fu¨r AH die Fla¨che
des Schaufelproﬁls einzusetzen (siehe Bild 3.9).
Fu¨r H2O gilt mit dem gleichwertigen Schichtdruck als Produkt aus dem Partialdruck des Wasser-






n = 0, 45
sowie dem Druckkorrekturfaktor










(1, 888 − 2, 053 · log τ ) · p ·
(












0, 888− 2, 053 · log τ + p ·
(















fu¨r TG ≥ 750K
τ = 0, 75 fu¨r TG < 750K .
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Ist der berechnete Wert fu¨r den Druckkorrekturfaktor gro¨ßer als A, wird f gleich A gesetzt.
Der Emissionskoeﬃzient kann ebenfalls analytisch berechnet werden. Fu¨r H2O gilt:
5emH2O = 5∞ ·
[




5∞ = 0, 747 − 0, 168 · TG
1000K




g(pglH2O , TG) = 1 +
0, 11923





− 0, 273− 0, 99
0, 495 + p4glH2O
]2
.






n = 0, 65





































fu¨r TG ≥ 700K





fu¨r TG < 700K .
Ist der berechnete Wert fu¨r den Druckkorrekturfaktor gro¨ßer als A, wird f gleich A gesetzt.
Der Emissionskoeﬃzient fu¨r CO2 kann ebenfalls analytisch berechnet werden
5emCO2 = a0 + a1 · γ + a2 · γ
















Die Konstanten fu¨r die Emissionskoeﬃzienten von CO2 lauten:
i a∞i bi ci di mi ni
0 0,252 0,1166 0,04 0,477 1,542 0,802
1 0,01 0,0658 0,0245 1,712 0,25 0,715
2 -0,0955 -0,0535 0,013 0,115 2,45 1,076
3 -0,0303 -0,0806 0,0816 0,691 0,13 0,495
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Bei Gasgemischen wird der Gesamtemissionsgrad der Mischung als Summe der einzelnen Emissi-
onsgrade berechnet. Bei hohen Temperaturen werden nach dieser Berechnungsmethode Fehlerkor-
rekturen erforderlich.
5emges = 5emH2O + 5emCO2 −∆5em(TG) (8.43)
5absges = 5absH2O + 5absCO2 −∆5abs(TC) (8.44)




y =def (pH2O + pCO2) · sgl
xmax.(T ) ≈ 1200K
T + 1000K
∆5max.1,5(T ) ≈ 0, 05− 9, 3 · 10−5 · (T − 400K) + 1, 26 · 10−7 · (T− 400K)2






In Abha¨ngigkeit von der Ho¨he der Gastemperatur berechnet sich das Korrekturglied nun zu













fu¨r x < xmax.













fu¨r x ≥ xmax..
Wa¨rmeu¨bergang bei Filmku¨hlung
An der Austrittsstelle des Ku¨hlﬁlms aus der Schaufel sind neben dem Massenstrom m˙FE auch
der Zustand (TtFE , TFE , pFE = pG) des Ku¨hlﬁlms bekannt. In Analogie zum Ausstro¨men an der
Hinterkante der Schaufel wird die Geschwindigkeit cFE aus der Ausstro¨mbedingung bestimmt.
htFE ≈ htKME
νFE = ηFE
TFE = Polytrope(νFE , pKME , TKME , pFE )
hFE = h(TFE , pFE )
cFE =
√
2(htFE − hFE ) (8.47)
Um die Geschwindigkeit des Ku¨hlﬁlms entlang des Schaufelproﬁls zu berechnen, ist es sinnvoll,






yFy* = y/ydef C
yC cC1
Bild 8.1: Geschwindigkeiten und Schichtdicken bei der Filmku¨hlung









mit der Geschwindigkeit c1′G der ungesto¨rten Gasstro¨mung, dem senkrechten Abstand z zur Wand,
entsprechend z1′G bis zur Kanalmitte und dem Exponenten n der Geschwindigkeits-Verteilungsfunktion
f∗, ist der gesamte Volumenstrom bis zur Kanalmitte
V˙ges = c1′G · z1′G · l1′G ·
∫ 1
0
f∗(z∗) · dz∗. (8.49)
Der Volumenstrom V˙FA des Ku¨hlﬁlms erstreckt sich nur bis zum Abstand z
∗
F von der Wand
V˙FA = c1′G · z1′G · l1′G ·
∫ z∗F
0
f∗ · dz∗, (8.50)
ebenso der Volumenstrom des Heißgases




f∗ · dz∗. (8.51)







m˙G · v1′G (8.52)
die Ku¨hlﬁlmdicke bestimmt werden.















F · zG (8.53)















F · c1′G (8.54)
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Nach der Schaufelhinterkante vermischt sich bei der Filmku¨hlung ebenfalls das Gas mit der Luft.
Bei der Mischungsrechnung mu¨ssen die Fluidstro¨me des Heißgases, des Ku¨hlﬁlms, und der Konvek-
tionsku¨hlluft beru¨cksichtigt werden. In Analogie zur Konvektionsku¨hlung [35] ergeben sich beispiel-
haft fu¨r ein Leitrad die Gleichungen fu¨r das Gasgemisch




· c1′G + m˙1′KM
m˙1G


















Die fu¨r die Blasenbildung in der wandnahen Flu¨ssigkeit erforderliche Wa¨rmestromdichte am Bla-
senentstehungspunkt kann gema¨ß
q˙onb =
2 · σ · Ts · αl0 · v′′
rkr · rh (8.59)
abgescha¨tzt werden, mit dem Heizﬂa¨chenparameter rkr = 0, 3 · 10−6 m [36]. Ist die Wa¨rmestrom-
dichte gro¨ßer oder gleich der kritischen Wa¨rmestromdichte, ergibt sich der gesamte Wa¨rmeu¨ber-




· (αBvauf + αBvab + 2 · αBh). (8.60)
Unter Beru¨cksichtigung der Flu¨ssigkeitseigenschaften, der Heizwandeigenschaften, der Abmessun-
gen des durchstro¨mten Ko¨rpers wie auch der Stro¨mungseinﬂu¨sse durch den Massenstrom, den
Dampfgehalt und den Siededruck, wird der Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient im senkrechten aufwa¨rts
durchstro¨mten Ko¨rper mit Hilfe


























bestimmt. Der Exponent n ist druck- und stoﬀabha¨ngig und kann fu¨r Wasser durch
n(p∗) = 0, 8− 0, 1 · 10(0,76·p∗) (8.62)
ermittelt werden, wobei p∗ der mit dem kritischen Druck normierte Druck des Ku¨hlmediums ist.
Die mit dem Index 0 versehenen Werte sind Normierungswerte. Fu¨r diese gilt d0 = 10
−2 m und
Ra0 = 10
−6 m. Fu¨r das Ku¨hlmedium Wasser sind die normierte Wa¨rmestromdichte q˙0 = 150000
W
m2
, der normierte Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient α0 = 25580
W
m2·K und der Faktor CF = 0, 72. Unter
Beachtung von Messdaten aus der Literatur wird der Mittenrauwert fu¨r mechanisch bearbeitete
Fla¨chen zu Ra = 2 · 10−2 m gesetzt.
Aus Versuchsreihen ist bekannt, dass bei Abwa¨rtsstro¨mung der Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient kleiner
ist als bei Aufwa¨rtsstro¨mung gema¨ß
αBvab = 0, 75 · αBvauf . (8.63)
Im Gegensatz zum senkrechten Stro¨mungskanal wird beim Blasensieden im horizontalen Stro¨mungs-
kanal eine Abha¨ngigkeit des umfangsgemittelten Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzienten vom Massenstrom
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und vom Dampfgehalt gemessen. Somit berechnet sich der Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient bei Blasen-
sieden in horizontalen Kana¨len nach folgender Gleichung:




































Fu¨r Wasser ergibt sich fu¨r den Exponenten n bei horizontaler Stro¨mung
n(p∗) = 0, 8− 0, 13 · 10(0,66·p∗). (8.65)
Der mit dem Index 0 versehene Wert fu¨r den Massenstrom ergibt sich zu m˙0 = 100
kg
m2·s . Die
Abha¨ngigkeit von der kritischen Wa¨rmestromdichte fu¨r Beha¨ltersieden wird durch die Funktion
q˙kr,Bs = 2, 79 · q˙kr,01 · p∗0,4 · (1− p∗) (8.66)




Wird der umfangsgemittelte Wa¨rmeu¨bergangskoeﬃzient nach Gleichung (8.64) gro¨ßer als der nach









































Wa¨rmeleitung in der Schaufel
Stro¨mung durch einen Ku¨hlkanal mit Druckverlusten und Wa¨rmeaufnahme






+ c · dc
dy
(8.69)









− v · dp
dy
(8.70)





2 · dh (8.71)





y(i+1) − y(i−1) , (8.72)


























Durch Integration u¨ber die La¨nge L des Ku¨hlkanals lassen sich die u¨bertragene Wa¨rme, der Druck
und die speziﬁsche Enthalpie am Ende eines Stro¨mungsabschnitts berechnen. [35]
Stro¨mung durch einen Ku¨hlkanal des Rotors mit Druckverlusten und Wa¨rmeaufnahme
Da im Laufrad die Wa¨rmeu¨bertragung mit Hilfe der relativen Totaltemperatur und die Zustandsa¨nde-

















2 · dh (8.76)





y(i+1) − y(i−1) . (8.77)
Mit der u¨ber der Schaufella¨nge vera¨nderlichen Umfangsgeschwindigkeit des Ku¨hlmittels beim Stro¨men
vom Schaufelfuß zum Schaufelkopf




= 2 · π · n (8.79)

















Mit der La¨nge des Ku¨hlkanals l werden die u¨bertragene Wa¨rme, der Druck und die Temperatur am
Ende des 1. Stro¨mungsabschnitts berechnet.
Beim Laufrad unterscheidet sich die Umfangsgeschwindigkeit des Ku¨hlmittels beim Durchstro¨men
des 2. Abschnitts von der im 1. Abschnitt. Da, nach der Umlenkung im Schaufelkopf, das Ku¨hl-
medium von außen nach innen stro¨mt, nimmt sie dort in Abha¨ngigkeit von dem Stro¨mungsweg
ab
u(y) = 2 · (ra − y) · π · n, (8.81)
so dass sich die A¨nderung der Umfangsgeschwindigkeit im 2. Stro¨mungsabschnitt in Abha¨ngigkeit
von der Schaufella¨nge zu
du
dy
= −2 · π · n (8.82)
ergibt.
Stufenkenngro¨ßen geku¨hlter Turbinen
Wird bei einer oﬀenen Turbinenku¨hlung die Systemgrenze um die gesamte Stufe einschließlich des
Ku¨hlmediums gelegt, so ist die Stufe adiabat (Q˙St. = 0). Die Enthalpiea¨nderungen erfassen, neben
dem Heißgas, auch das Ku¨hlﬂuid der Konvektionsku¨hlung und, falls vorhanden, der Filmku¨hlung.
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∆H˙Le = m˙0G · (h1′G − h0G) + m˙0K · (h1′KM − h0KM ) + m˙0F · (hLeFA − h0KM )
∆H˙La = m˙1G · (h2′G − h1G) + m˙1K · (h2′KM − h1KM ) + m˙1F · (hLaFA − h1KM )
(8.83)
Fu¨r die Stro¨mungsarbeiten gilt:




)] + m˙0F · [jLeKME + (hLeFE − hLeKME )
·(1− 1
νLeKME−FE













)] + m˙1F · [jLaKME + (hLaFE − hLaKME )
·(1− 1
νLaKME−FE









Es wird zuna¨chst nur die erste Stufe der Turbine betrachtet.
Werden vereinfacht die Axialkomponente ca1 der Geschwindigkeit gleich der Meridiangeschwindig-
keit und das speziﬁsche Volumen v1 konstant gesetzt,
ca1 ≈ cm1 (8.85)
v1 ≈ konst
kann die Meridiangeschwindigkeit aus dem Massenstrom m˙1 ermittelt werden.
cm1 ≈
m˙1 · v1
π · (r21S − r21N )
=
m˙1 · v1
π · r21S · (1− ν2n1)
(8.86)
Die Umfangskomponente der Geschwindigkeit cu1 nach dem Leitrad ist u¨ber den Winkel α1 bzw.
α1 von der Meridiangeschwindigkeit cm1 abha¨ngig.
cu1 = cm1 · tanα1 (8.87)




ω = 2 π · n
u1 = ω · r1 (8.88)
Damit ist
u1 · cu1 = cm1 · r1 · ω · tanα1. (8.89)
A¨hnliche Verha¨ltnisse liegen in der Ebene 2 nach dem Laufrad vor, jedoch ist hier der relative
Stro¨mungswinkel β2Smin bzw. β2Smax
am Außenradius r2S die Begrenzung.
cm2 ≈
m˙2 · v2
π · r22S · (1− ν2N2)
wu2Smin
= cm2 · tan β2Smin
cu2Smin
= u2S + wu2Smin
u2S = ω · r2S
(u · cu)2min = ω · r2S · (ω · r2S + cm2 · tan β2Smin )
Der relative Austrittswinkel β2S ist negativ und damit auch die Geschwindigkeit wu2Smin
. Die
Absolutkomponente cu2Smin
und der Drall (u · cu)2min werden ebenfalls negativ gewa¨hlt, wobei der
negative Drall am Austritt einer Turbinenstufe als Gegendrall bezeichnet wird.
Damit ergibt sich die
”
maximale” Arbeit wt1.St.max der ersten Stufe zu
wt1.St.max ≈ ω · r2S ·
[
ω · r2S +
m˙2 · v2 · tan β2Smin
π · r22S · (1− ν2N2)
]









maximale” Arbeit wt1.St.max ist somit eine Funktion der Außenradien und der Nabenverha¨lt-
nisse.
wt1.St.max = wt1.St. (r1S , νN1 , r2S , νN2) (8.91)
Da die erste Stufe relativ kleine Radiena¨nderungen aufweist, kann vereinfacht
νN1 ≈ νN2 und r1S ≈ r2S . (8.92)
gesetzt werden.
Demzufolge ha¨ngt die Schaufelarbeit nur noch von zwei Gro¨ßen ab.
wt1.St.max = wt1.St.(r2S , νN2) (8.93)
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Die folgenden Stufen ko¨nnen grundsa¨tzlich ebenso optimiert werden.
Bei der letzten Stufe ist der Radius r2S nicht mehr frei wa¨hlbar. Er ist aus Festigkeitsgru¨nden auf
einen Maximalwert, entsprechend der maximalen Umfangsgeschwindigkeit u2Smax (≈ 500 m/s),
begrenzt.




Auch die relative Austrittsmachzahl Maw2 darf einen Maximalwert (≈1,2) nicht u¨berschreiten.
Maw2 ≤Maw2max (8.95)
Damit ha¨ngt die speziﬁsche Arbeit der letzten Stufe hauptsa¨chlich vom Nabenverha¨ltnis νN2 am
Austritt ab.
wt−letzteSt.max ≈ wt−letzteSt.(νN2) (8.96)
Die Geschwindigkeiten in den einzelnen Turbinenstufen der Referenzanlage [40] sind in der folgenden
Tabelle 8.7 zusammengestellt.
Tabelle 8.7: Geschwindigkeiten in den einzelnen Turbinenstufen der Referenzan-
lage
IS CM1 CU1 U1 WU1 CM1SL CU1SL CM1SG CU1SG
1 202.000 503.664 329.490 174.174 145.667 363.204 206.677 515.325
2 191.000 445.754 343.299 102.455 161.890 377.816 192.998 450.416
3 194.000 408.683 367.221 41.462 190.211 400.702 194.065 408.821
4 231.000 403.004 399.505 3.499 198.593 346.466 231.169 403.299
IS CM2 CU2 U2 WU2 CM2SL WU2SL CM2SG WU2SG
1 216.000 -116.000 334.000 -450.000 193.576 -69.283 219.395 -457.074
2 211.000 -152.001 352.000 -504.001 190.196 -102.307 211.628 -505.502
3 227.000 -150.000 379.000 -529.000 215.781 -123.854 227.150 -529.350
4 317.000 -110.000 419.000 -529.000 332.445 -135.774 316.953 -528.921
Die Zahlen unter
”
IS” geben die Turbinenstufen an, die Indizes 1 den Zustand nach dem Leitrad
und 2 nach dem Laufrad, SL den Zustand der Ku¨hlluft und SG des Gases vor der Mischung.
Die An-, Abstro¨m- und Staﬀelungswinkel der einzelnen Turbinenstufen sind in der Tabelle 8.8
zusammengefasst.
Tabelle 8.8: An-, Abstro¨m- und Staﬀelungswinkel der Leit- und Laufra¨der in den
einzelnen Turbinenstufen der Referenzanlage
IS ALFA0 ALFA1 ALFAS BETA1 BETA2 BETAS
1 90.0 21.9 40.9 130.8 25.6 -17.1
2 118.2 23.2 26.4 118.2 22.7 -24.3
3 125.8 25.4 21.9 102.1 23.2 -31.3
4 123.5 29.8 20.4 90.9 30.9 -32.1
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Die Temperaturen im Schichtsystem des Schaufelwerkstoﬀes der einzelnen Turbinenstufen sind in
der Tabelle 8.9 angegeben. Dabei darf die Schaufelwandtemperatur an der Schaufeloberﬂa¨che des
ersten Leitrades laut Vorgabe den Grenzwert von 900 ◦C nicht u¨berschreiten.
Tabelle 8.9: Temperaturen der Schaufelwand, des Ku¨hlmittels, des Heißgases und
der Wa¨rmeda¨mmung in den einzelnen Turbinenstufen der Referenz-
anlage
I TWGE(I) TWGA TTKLA TT1/2SG TCGE TCGA
(K) (◦C) (K) (◦C) (K) (◦C) (K) (◦C) (K) (◦C) (K) (◦C)
1 1160 887 1172 899 851 577 1627 1354 1326 1053 1285 1012
1 1118 845 1151 878 820 547 1489 1216 1273 1000 1263 990
2 1065 791 1163 890 819 546 1392 1119 1065 791 1163 890
2 1068 795 1106 833 796 523 1276 1002 1068 795 1106 833
3 1028 755 1065 792 779 506 1189 916 1028 755 1065 792
3 953 680 993 720 759 486 1086 813 953 680 993 720
4 915 642 955 682 758 485 1005 732 915 642 955 682
4 866 593 869 595 773 500 889 616 866 593 869 595
Dabei bezeichnen die Zahlen unter
”
I” die Turbinenstufen (Leit- bzw. Laufra¨der), die Indizes WG
die Schaufelwand gasseitig, KL die Ku¨hlluft, G das Gas und CG die keramische Beschichtung
gasseitig am Eintritt E bzw. Austritt A der Schaufel.
In der folgenden Tabelle 8.10 sind fu¨r alle Turbinenstufen der Referenzanlage die thermodynami-
schen Gro¨ßen und die Stro¨mungsgro¨ßen [40] angegeben.
Die Zusta¨nde an den Zeichen bzw. Zahlen unter
”
I” werden in der Legende erkla¨rt.
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Tabelle 8.10: Zustandsdaten in der Turbine der Referenzanlage
I T(I) TC p(I) h(I) s(I) Tt(I) pt(I) ht(I) c(I) mP v
(K) (◦C) (Pa) (J/kg)(J/kgK) (K) (Pa) (J/kg)(m/s)(kg/s)(m3/kg)
TE 1639.0 1365.8 1596290 1614938 8774 1647.6 1634416 1626339 151 368.7 0.302
2 781.9 508.8 1120973 506312 7697 851.0 1552329 582880 391 10.8 0.201
3 1487.9 1214.8 1120973 1411089 8736 1600.3 1551373 1558330 542 390.3 0.390
4 729.0 455.9 882602 448490 7690 748.4 974736 469625 205 13.1 0.238
5 1379.2 1106.1 882602 1266342 8694 1402.6 950088 1296398 245 412.1 0.458
7 742.9 469.7 680393 463532 7785 819.7 990390 548009 411 13.1 0.315
8 1283.0 1009.8 680393 1141178 8669 1375.3 920227 1258766 484 428.5 0.553
9 685.1 412.0 465745 400987 7807 706.7 523211 424307 215 12.9 0.424
10 1166.1 892.9 465745 992932 8654 1193.2 513623 1026744 260 441.4 0.733
12 689.1 416.0 371201 405306 7878 779.5 591206 503678 443 7.6 0.535
13 1100.3 827.1 371201 910767 8645 1183.0 504170 1013096 452 449.0 0.868
14 621.0 347.9 222439 332507 7915 650.1 263401 363458 248 6.0 0.805
15 976.4 703.3 222439 759629 8647 1007.1 252679 796643 272 455.1 1.285
17 685.0 411.9 168614 400859 8099 758.5 247482 480598 399 2.4 1.171
18 914.3 641.1 168614 685146 8648 1004.3 247639 793033 464 457.4 1.587
19 578.7 305.5 85097 287779 8117 639.6 122902 352256 359 1.4 1.960
TA 779.9 506.8 85097 527866 8662 828.5 108088 584160 335 458.8 2.683
=====================================================
1 = Turbine inlet (TE)
2 = Convection cooling air stator outlet 1st stage
3 = Stator outlet/rotor inlet 1st stage
4 = Convection cooling air rotor outlet 1st stage
5 = Outlet 1st stage
6 = Inlet 2nd stage
7 = Convection cooling air stator outlet 2nd stage
8 = Stator outlet/rotor inlet 2nd stage
9 = Convection cooling air rotor outlet 2nd stage
10 = Outlet 2nd stage
11 = Inlet 3rd stage
12 = Convection cooling air stator outlet 3rd stage
13 = Stator outlet/rotor inlet 3rd stage
14 = Convection cooling air rotor outlet 3rd stage
15 = Outlet 3rd stage
16 = Inlet 4th stage
17 = Convection cooling air stator outlet 4th stage
18 = Stator outlet/rotor inlet 4th stage
19 = Convection cooling air rotor outlet 4th stage
20 = Turbine outlet (TA)
Die Zahlen sind direkt der Ergebnisdatei entnommen und die Legende entha¨lt englische Bezeich-
nungen.
ISO-Werte der Turbine
Da sich Turbinen mit unterschiedlicher Ku¨hlintensita¨t nur schwer vergleichen lassen, wurden die













ψTi−ISO = ψTAi (8.97)





htTE−ISO = htTA−ISO −wtT−ISO
TtTE−ISO = T (TtTE−ISO , ptTE−ISO ) (Verbrennungsgas mit ψTi−ISO)




(TTE−ISO = Isentrope(htTE−ISO , hTE−ISO) (Verbrennungsgas mit ψTi−ISO))
(pTE−ISO = Isentrope(htTE−ISO, hTE−ISO) (Verbrennungsgas mit ψTi−ISO))
Das Polytropenverha¨ltnis νT−ISO wird aus einer polytropen Zustandsa¨nderung mit den Ein- und
Austrittszusta¨nden der ISO-Turbine (pTE−ISO, TTE−ISO und pTA−ISO, TTA−ISO) berechnet. Damit
ist der ISO-Turbinenwirkungsgrad gegeben.
ηT−ISO = νT−ISO (8.99)
Die ISO-Werte der Referenzturbine sind in Tabelle 8.11 zusammengestellt.
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Tabelle 8.11: ISO-Werte der Referenzturbine
I T(I) TC p(I) h(I) s(I) Tt(I) pt(I) ht(I) c(I) mP v
(K) (◦C) (Pa) (J/kg)(J/kgK) (K) (Pa) (J/kg)(m/s)(kg/s)(m3/kg)
ISO 1452.3 1179.1 1591301 1352954 8563 1461.1 1634416 1364355 151 458.8 0.267
8.1.1.5 Diﬀusor und Auslass
Turbinen-Diﬀusor
Die Verha¨ltnisse im Diﬀusor nach der Turbine sind a¨hnlich wie beim Brennkammer-Diﬀusor, so dass





hDA = htDA −
c2DA
2
TDA = T (hDA , pDA)
pDA = Polytrope(νDiff , TTA , pTA , TDA) (8.100)
Anlagen-Auslass
Das Abgas stro¨mt nach dem Diﬀusor u¨ber die Schallda¨mpfer und den Kamin in die Umgebung. Die





hAA = htAA −
c2AA
2
TAA = T (hAA , pAA)
pDA = Polytrope(νAuslass, TAA , pAA , TDA) (8.101)




Tabelle 8.12: Daten am Austritt des Diﬀusors und der Referenz-Gasturbinen-An-
lage
I T(I) TC p(I) h(I) s(I) Tt(I) pt(I) ht(I) c(I) mP v
(K) (◦C) (Pa) (J/kg)(J/kgK) (K) (Pa) (J/kg)(m/s)(kg/s)(m3/kg)
DA 827.0 553.8 100982 582360 8680 828.5 101735 584160 60 458.8 2.397
PA 828.3 555.2 101325 583960 8681 828.5 101408 584160 20 458.8 2.393
=====================================================
DA = Diffuser outlet
PA = Plant outlet
8.1.2 Gas- und Dampfturbinen-Anlage
8.1.2.1 Abhitzedampferzeuger
Die thermischen und kalorischen Zustandsgro¨ßen werden nach [38] berechnet. Allerdings ist darauf
hinzuweisen, dass die Ergebnisse der
”
Ru¨ckwa¨rtsgleichungen” fu¨r die Berechnung der Temperatur
aus der speziﬁschen Enthalpie von Wasser und Wasserdampf durch einen Nullstellensucher nume-
risch verbessert wurden, da sonst bei Iterationsrechnungen mit einer großen Anzahl von Iterationen
grobe Fehler auftraten [14].
Dreidruck-Abhitzedampferzeuger
Zur Berechnung der optimalen Wasser-/Dampfmassenstro¨me in den einzelnen Druckebenen wird
mit den bekannten Enthalpien an den Zwickpunkten des HD- und MD-Teiles und den maximalen
Frischdampftemperaturen nach Beru¨cksichtigung der Gra¨digkeiten der maximale Massenstrom xmax
fu¨r die Bereitstellung von HD- und MD-Dampf bestimmt.
∆htG−HD(VW+VD+U¨H)
+∆htG−MD(VD+U¨H+ZU¨)








Hierbei erfolgt die erste Auslegung bezu¨glich des Zwickpunktes des Mitteldruckteils. Es kann aber
nur ein Teil dieses maximalen Dampfmassenstromes kann im HD-Strang erzeugt und der HD-
Dampfturbine zugefu¨hrt werden.
x1 = fx · xmax
m˙D−HD(VW+VD+U¨H) = x1 · m˙G (8.102)
Damit liegt auch der Massenstrom des MD-Dampfes vor dem Mitteldruck-Zwischenu¨berhitzer, d.


















= y1 · m˙G (8.103)
Es ergibt sich der Massenstrom durch den Mitteldruck-U¨berhitzer und Mitteldruck-Verdampfer zu
y2 = y1 − x1
m˙D−MD(VD+U¨H) = y2 · m˙G. (8.104)
Fu¨r den Fall, dass die gasseitige Austrittstemperatur aus dem Hochdruckteil die minimale Tempe-
ratur TtG−ZWP−HD = TtW−ZWP−HD +∆TZWP−HD, d. h. die Verdampfungstemperatur des Hoch-
druckteils plus Gra¨digkeit, unterschreitet, wird die Berechnung des Abhitzedampferzeugers auf den
Zwickpunkt des Hochdruckstranges ausgerichtet.
In Analogie zur ersten Auslegung werden wieder die optimalen Wasser-/Dampfmassenstro¨me in den
einzelnen Druckebenen u¨ber den maximalen Massenstrom xmax fu¨r die Bereitstellung von HD- und
MD-Dampf berechnet, der mit Hilfe der bekannten Enthalpie am Zwickpunkt des HD-Teils und der
maximalen Frischdampftemperaturen unter Beru¨cksichtigung der Gra¨digkeiten bestimmt wird.
∆htG−HD(V D+U¨H)
+∆htG−MD(U¨H+ZU¨)








Erneut kann nur ein Teil dieses maximalen Dampfmassenstromes im HD-Strang erzeugt und der
HD-Dampfturbine zugefu¨hrt werden.
x1 = fx · xmax
m˙D−HD(V D+U¨H) = x1 · m˙G (8.105)
So ergibt sich der Massenstrom des MD-Dampfes vor dem Mitteldruck-Zwischenu¨berhitzer, also


















= y1 · m˙G. (8.106)
Damit liegt auch der Massenstrom durch den Mitteldruck-U¨berhitzer fest.
y2 = y1 − x1
m˙D−MD(U¨H) = y2 · m˙G (8.107)
Der Faktor fx, der den Anteil des Dampfmassenstromes im HD-Teil festlegt, wird so ausgewa¨hlt,
daß der Wirkungsgrad im Dampfturbinenteil maximal wird.
Da die Mitteldruck-Vorwa¨rmung parallel zur Niederdruck-U¨berhitzung erfolgt, wird auch hier eine
a¨hnliche Berechnungsweise angewandt. Der maximale Massenstrom zmax fu¨r die Verdampfung und
U¨berhitzung des ND-Dampfes berechnet sich mit der bekannten Enthalpie am Zwickpunkt des
ND-Teiles und der maximalen Frischdampftemperatur unter Beru¨cksichtigung der Gra¨digkeit.
∆htG−ND(V D+U¨H)





Im Gegensatz zu dem separaten Verdampfen des Niederdruck-, Mitteldruck- und Hochdruckwas-
sers erfolgt die Vorwa¨rmung gemeinsam. Somit la¨sst sich der Dampfmassenstrom durch den ND-
Verdampfer und -U¨berhitzer mit Hilfe des bekannten Massenstromes des MD-Stranges bestimmen.
(∆htG−ND(VD+U¨H)
+∆htG−MDVW ) = z1 ·∆htD−ND(VD+U¨H) + y2 ·∆htD−MDVW
z1 = zmax − y2 ·
∆htD−MDVW
∆htD−ND(VD+U¨H)
m˙D−ND(VD+U¨H) = z1 · m˙G (8.108)
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Anschließend lassen sich mit den Verha¨ltnissen der Massenstro¨me Dampf/Gas und den bekannten
Enthalpien an den Zwickpunkten die Gasenthalpien berechnen.
m˙G · (htG−HDA − htG−ZWP−HD ) = m˙D−HD · (htW−ZWP−HD − htW−HDE )






= y1 − x1 = y2
htG−HDA = htG−ZWP−HD − x1 · (htW−ZWP−HD − htW−HDE )
−y2 · (htD−ZWP−MD − htW−ZWP−MD ) (8.109)
htG−NDE = htG−HDA (8.110)




m˙D−HD + m˙D−MD + m˙D−ND
m˙G
= x1 + y2 + z1
htGAHDEA
= htGZWP−ND − (x1 + y2 + z1) · (htWZWP−ND − htWAHDEE )
(8.111)
Fu¨r den Fall, dass die gasseitige Austrittstemperatur aus dem Abhitzedampferzeuger die minimale
Temperatur am Anlagenaustritt unterschreitet, wird die Berechnung des ND-Teils des Abhitze-
dampferzeugers auf den erforderlichen Zustand am Anlagenaustritt ausgerichtet.
(∆htG−ND(VW+VD+U¨H)
+∆htG−MDVW ) = z1 ·∆htD−ND(VD+U¨H)






−x1 ·∆htD−NDVW + y2 · (∆htD−NDVW +∆htD−MDVW )
∆htD−ND(VW+VD+U¨H)
m˙D−ND(VD+U¨H) = z1 · m˙G (8.112)
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In der folgenden Tabelle 8.13 sind die Zustandsdaten des Abhitzedampferzeugers der Referenz-GuD-
Anlage angegeben.
Tabelle 8.13: Zustandsdaten im Abhitzedampferzeuger der Referenz-GuD-Anlage
I T(I) TC p(I) h(I) s(I) Tt(I) pt(I) ht(I) c(I) mP v
(K) (◦C) (Pa) (J/kg)(J/kgK) (K) (Pa) (J/kg)(m/s)(kg/s)(m3/kg)
DA 827.0 553.8 102948 582360 8674 828.5 103716 584160 60 458.8 0.000
28 767.9 494.8 103111 514041 8588 768.1 103203 514241 20 458.8 2.180
29 714.5 441.4 102892 453006 8506 714.6 102947 453118 15 458.8 2.033
30 523.1 249.9 102189 240636 8163 523.2 102239 240708 12 458.8 1.498
31 523.1 249.9 102189 240636 8163 523.2 102239 240708 12 458.8 1.498
32 499.6 226.4 102054 215206 8113 499.6 102083 215246 9 458.8 1.433
33 456.9 183.7 101860 169315 8018 456.9 101885 169347 8 458.8 1.313
DEA 371.3 98.1 101410 78431 7799 371.3 101430 78452 6 458.8 1.072
AA 371.1 98.0 101325 78252 7799 371.3 101511 78452 20 458.8 1.072
=====================================================
DA = Diffusor outlet ( = inlet to steam generator )
28 = Saturated steam point in HP part of steam generator
29 = Boiling point in high pressure part of steam generator
30 = Outlet HP part of heat recovery steam generator=inlet middle pressure part
31 = Inlet to low pressure part of steam generator
32 = Saturated steam point in LP part of steam generator
33 = Boiling point in low pressure part of steam generator
DEA = Outlet steam generator
AA = Plant outlet
8.1.2.2 Dampfturbine
Im Gegensatz zum u¨berhitzten Dampfgebiet gelten im Nassdampfgebiet andere Beziehungen. [11]





(p) + x · drD
dp











νpol · v − dh
′
dp




v(x, p) = v′(p) + x · [v′′(p)− v′(p)] (8.113)
Die im Abhitzedampferzeuger u¨bertragene Wa¨rmemenge ist verschieden in Abha¨ngigkeit von der
untersuchten Modiﬁkation der Gasturbine und folglich ist auch der Teilwirkungsgrad des Dampfteils
ηDT vera¨nderlich.
Q˙AHDE = Q˙D−HD + Q˙D−MD + Q˙D−MD (8.114)
Q˙D−HD = m˙D−HD ·∆htD−HD
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Q˙D−MD = m˙D−MD ·∆htD−HD(VW+VD+U¨H)
+(m˙D−HD + m˙D−MD) ·∆htD−HD
ZU¨
Q˙D−ND = m˙D−ND ·∆htD−ND(V D+U¨H)





Mit den Massenstro¨men und Dampftemperaturen werden die Leistungen der Teilturbinen, der Pum-
pen und schließlich die Gesamtleistung des Dampfteils berechnet.
PDT = PDT−HD + PDT−MD + PDT−ND (8.116)
htDT−HDE = htD−HDA
PDT−HD = m˙D−HD ·∆htDT−HD
htDT−MDE = htD−MDA
PDT−MD = (m˙D−HD + m˙D−MD) ·∆htDT−MD
htDT−NDE =
(m˙D−HD + m˙D−MD) · htDT−MDA + m˙D−ND · htD−ND−AHDEA
m˙D−HD + m˙D−MD + m˙D−ND
PDT−ND = (m˙D−HD + m˙D−MD + m˙D−ND) ·∆htDT−ND
PP = PP−HD + PP−MD + PP−ND (8.117)
PP−HD = m˙D−HD · (htW−HDE − htW−MDE )
PP−MD = (m˙D−HD + m˙D−MD) · (htW−MDE − htW−ZWP−ND)
PP−ND = (m˙D−HD + m˙D−MD + m˙D−ND) · (htW−AHDEE − htW−KOA )
PPmech =
PP
ηmP · ηMotP · ηGen · ηmDT
PDTeff = PDT − PPmech (8.118)




Tabelle 8.14: Zustandsdaten des Dampfturbinenteils der Referenz-GuD-Anlage
I T(I) TC p(I) h(I) s(I) Tt(I) pt(I) ht(I) c(I) mP v
(K) (◦C) (Pa) (J/kg)(J/kgK) (K) (Pa) (J/kg)(m/s)(kg/s)(m3/kg)
1 302.1 29.0 4000 121411 422 329.1 16450 121424 5 69.1 0.001
2 444.9 171.8 826128 726796 2058 444.9 842247 726814 5 58.8 0.001
3 445.4 172.2 3053071 730112 2060 445.4 3064277 730125 5 58.8 0.001
4 445.4 172.2 3053071 730112 2060 445.4 3064277 730125 5 19.6 0.001
5 445.4 172.2 3053071 730112 2060 445.4 3064277 730125 5 39.2 0.001
6 503.8 230.6 2830780 993290 2616 504.1 2845656 993308 6 39.2 0.001
7 503.5 230.4 2817217 2802017 6208 504.0 2828510 2802817 40 39.2 0.071
8 649.2 376.0 2776113 3182099 6882 650.0 2790796 3183612 40 39.2 0.103
9 649.2 376.0 2776113 3182099 6882 650.0 2790796 3183612 40 58.8 0.103
10 787.0 513.8 2750000 3489691 7316 788.2 2769027 3492141 70 58.8 0.129
11 649.2 376.0 2776113 3182099 6882 650.0 2790796 3183612 55 19.6 0.103
12 610.3 337.2 800000 3135522 7367 613.1 816025 3141035 105 58.8 0.347
13 592.8 319.7 800000 3098792 7305 596.5 821645 3105992 120 69.1 0.336
14 0.9 29.0 4000 2257425 7492 0.9 5256 2291225 260 69.130.553
DDA 802.9 529.7 8000000 3470880 6817 803.5 8028745 3472130 50 19.6 0.044
28 568.8 295.6 8077432 2758773 5741 569.3 8111876 2759573 40 19.6 0.023
29 569.8 296.7 8197063 1326501 3223 569.9 8210005 1326519 6 19.6 0.001
30 446.6 173.4 8624292 738398 2065 446.6 8635527 738411 5 19.6 0.001
31 502.5 229.3 800000 2905038 6951 503.1 804710 2906288 50 10.3 0.280
32 443.8 170.6 803842 2767655 6657 444.2 807192 2768455 40 10.3 0.239
33 444.9 171.8 826128 726796 2058 445.7 842247 726814 6 10.3 0.001
DEA 302.3 29.1 1372082 123243 423 302.3 1384540 123255 5 69.1 0.001
=====================================================
1 = Low pressure pump inlet
2 = Outlet from preheat part of steam generator
3 = Intermediate pressure pump outlet
4 = High pressure feed pump inlet
5 = Intermediate pressure steam generator inlet
6 = Intermediate pressure boiling point
7 = Intermediate pressure saturated steam point
8 = Intermediate pressure intermediate point (=11)
9 = Intermediate superheating inlet (=11)
10 = Intermediate pressure turbine inlet
11 = Outlet from high pressue steam turbine
12 = Intermediate pressure turbine outlet
13 = Inlet to low pressure steam turbine
14 = Outlet from low pressure steam turbine
DDA = Outlet from high pressure part of steam generator = HP feed steam
28 = Saturated steam point in HP part of steam generator
29 = Boiling point in HP part of steam generator
30 = Inlet to high pressure part of steam generator
31 = Outlet from low pressure steam generator
32 = Saturated steam point in LP part of steam generator
33 = Boiling point in LP part of steam generator
DEA = Inlet to LP part of heat recovery steam generator
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8.2 Grundlagen der wirtschaftlichen Bewertung
Die speziﬁschen Stromerzeugungskosten 5j sind das Verha¨ltnis der in dem Jahr j anfallenden Kosten





Hierin teilen sich die ja¨hrlichen Gesamtkosten auf in ﬁxe Kosten Kfixj , die zum gro¨ßten Teil durch
die Investitionskosten Ki der Anlage bedingt sind, in Brennstoﬀkosten KBj , die in etwa der er-
zeugten elektrischen Jahresarbeit Welj proportional sind, und in Zusatzkosten Kzusj fu¨r sonstige
Betriebsmittel.
Kgesj = Kfixj +KBj +Kzusj (8.120)
8.2.1 Fixe Kosten
Fu¨r die Ermittlung der InvestitionskostenKi wird die Gesamtanlage in Komponenten zerlegt, denen
entsprechend ihrer charakteristischen Gro¨ße Kosten KiKomp zugeordnet werden. Durch Addition





Diese Investition ermo¨glicht eine Stromerzeugung u¨ber einen Nutzungszeitraum von nj Jahren und
so werden die Investitionskosten u¨ber diesen Nutzungszeitraum gleichma¨ßig verteilt beru¨cksichtigt.
Der Faktor qj beru¨cksichtigt die ja¨hrliche Verzinsung zj und die Inﬂationsrate ij .
qj = 1 + zj + ij (8.122)









Das Produkt der Investitionskosten Ki und des Annuita¨tsfaktors aj ist der in einem Jahr zur
Abzahlung der Investition (Tilgung + Zinsen) notwendige Betrag.
Werden die Investitionskosten mit der Summe von Annuita¨tsfaktor, Steuersatz und Versicherungs-
pra¨mie multipliziert, so erha¨lt man die im jeweiligen Jahr zu leistenden fixen Zahlungen Kfixj , die
unabha¨ngig von der tatsa¨chlichen Stromerzeugung anfallen.
Kfixj = Ki · (aj + sj + vj) (8.124)
Daneben kommen noch andere Festkosten (Personalkosten, Instandhaltungskosten und Kosten fu¨r
Verschiedenes) zu den Ausgaben hinzu, die jedoch sehr viel kleiner als der Term (8.124) sind.
Die auf die installierte Nennleistung PelN bezogenen leistungsspeziﬁschen Gesamtkosten der Inve-







Die Tabellen 8.15 und 8.16 geben die speziﬁschen Investitionskosten der einzelnen Komponenten
[40] sowie die zugeho¨rigen charakteristischen Bezugsgro¨ßen und Proportionalita¨tsfaktoren zur Be-
rechnung der Investitionskosten der jeweiligen Komponente an.
Tabelle 8.15: Auslegungswerte fu¨r die Wirtschaftlichkeitsrechnung der Gasturbi-
nen-Anlage





























































Bezugswerte f. d. Kostenrechnung:
PTref = 359,545·106 W
fKT = 0,9











VBeschref = 0,0023758 m
3
fTBesch = 0,9
PVref = 178,408·106 W
fKV = 0,9
E˙Bref = 459,428·106 W
fKBK = 0,9
Pelref = 177,242·106 W
fKGen = 0,833
fKRegelung = 0,353




Tabelle 8.16: Auslegungswerte fu¨r die Wirtschaftlichkeitsrechnung des Dampfteils
der GuD-Anlage











































































Wegen vera¨nderlicher Lastzusta¨nde des Kraftwerkes ist der Jahresenergieeinsatz der Jahresinte-





E˙B(τ ) · dτ (8.126)





P˙el(τ ) · dτ (8.127)














Die Brennstoﬀkosten KBj eines Jahres ergeben sich als Produkt der speziﬁschen Energiepreise bBj
und der Energiemenge EBj , die in dem betrachteten Jahr eingesetzt wird.




Nach Gleichung (9.235) erha¨lt man fu¨r die speziﬁschen Stromgestehungskosten:
5j =





+ fzusj . (8.131)
Der Quotient Welj/PelN wird Jahresvolllastzeit Tj genannt, weil er der Betriebszeit in einem Jahr





Somit ergibt sich fu¨r die speziﬁschen Stromerzeugungskosten
5j =
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